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iR E S U M O
Este trabalho "envolve'a utilização de um programa de simu 
lação numérica para representar as características de
funcionamento de um compressor hermético alternativo. Tal programa 
considera as palhetas das válvulas como lâminas flexíveis, além de 
incluir o efeito do batente sobre a movimentação das válvulas. Tam 
bém é considerado o vazamento de gás através da folga pistão/cilin 
dro, e o refrigerante tem suas propriedades avaliadas como um gás 
real.
Os parâmetros de funcionamento mais significativos obti -
dòs da simulação do compressor, tais corto pressão dentrò do' cilindro e de ­
flexões das palhetas das válvulas, são comparados com resultados 
experimentais, apresentando uma boa concordância.
As perdas de energia e de massa são identificadas, e tam 
bém foi utilizado um coeficiente de desempenho que estabelece uma 
comparação unificada entre compressores trabalhando sob diferentes 
condições.
Os parâmetros construtivos e de funcionamento mais impor 
tantes foram alterados de forma a possibilitar uma análise comple 
ta das influências de tais parâmetros sobre o desempenho do com­
pressor.
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A B S T R A C T
This work encompasses the utilization of a numerical si 
mulation program to represent the working features of a recipro­
cating hermetic compressor. This program considers the valves as 
being made of flexible valve reeds and it includes the effects of 
valve stops on valves movement. The leakage through the clearance 
between piston and cylinder and the refrigerant as being a real 
gas are also considered.
The most significant working parameters of the compres­
sor simulation such as the pressure inside the cylinder and the 
deflection of both valves are compared with experimental results 
and a good agreement is reached.
Energy and mass losses are identified and a coefficient 
of performance was used to establish a unified comparison between 
compressors working under different conditions.
The most important working and constructive parameters 
were modified and a complete influence analysis of such„parameters 
on compressor performance was done.
11. INTRODUÇÃO
Nos dias atuais os sistemas de refrigeração vem aumen­
tando continuamente sua participação em nossas vidas cotidianas. 
Suas aplicações vão desde pequenos bebedouros de água gelada até 
grandes armazéns de estoque de produtos alimentícios, passando por 
refrigeradores e "freezer" domésticos, balcões frigoríficos, etc.
A esmagadora maioria destes sistemas é constituída por ciclos fri­
goríficos com compressão mecânica de vapores.
Este tipo de ciclo frigorífico torna-se viãvel, na prá­
tica, pela utilização de cinco componentes fundamentais, que são: 
compressor, condensador, elemento de expansão, evaporador, e ainda 
a tubulação por onde circula o fluido refrigerante, interligando 
os quatro primeiros componentes de forma a constituir um circuito 
fechado. Deve ainda ser enfatizado que estes componentes estão con 
tidos em qualquer circuito de refrigeração que funcione por com­
pressão mecânica de vapores, independente de seu tamanho.
O funcionamento de um circuito de refrigeração, como o 
acima mencionado, pode ser descrito sinteticamente da seguinte ma­
neira: o compressor admite refrigerante a baixa pressão, sob a for 
ma de vapor superaquecido, proveniente do evaporador, e o descarre 
ga no condensador, ainda sob a forma de vapor superaquecido, mas 
em uma pressão mais alta. Logo a seguir, no condensador, o gãs é 
resfriado e condensado liberando o calor absorvido no evaporador e 
o calor proveniente do trabalho recebido na compressão. Agora, sob 
a forma de líquido, o refrigerante passa pelo elemento de expansão 
(tubo capilar ou válvula de expansão), cuja função é descomprimir 
o líquido da pressão de condensação até a pressão de vaporização .
2Esta redução de pressão permite a evaporação do refrigerante a
uma temperatura mais baixa que' a da condensação, absorvendo ca­
lor do ambiente a ser refrigerado. Em certos circuitos ê montado 
um acumulador de líquido apõs o evaporador, evitando assim que lí­
quido não evaporado penetre no compressor prejudicando seu funcio­
namento .
Como a tarefa do compressor num sistema de refrigeração 
ê entregar energia de fluxo ao fluido de trabalho para que este 
percorra o circuito e realize as trocas de calor estabelecidas, fi_ 
ca evidente que o compressor pode ser considerado como o coração 
do sistema de refrigeração. Em sistemas de aplicação doméstica,bem 
como sistemas de capacidade de refrigeração não muito elevada, al­
guns requisitos para os compressores tornam-se importantes, como 
por exemplo: pequeno volume ocupado pelo conjunto motor/compressor, 
facilidade de manuseio por parte das montadoras de sistemas de 
refrigeração, baixo nível de ruído, ausência de vazamentos do gás 
refrigerante, e ainda pequena vulnerabilidade dos componentes es­
truturais com respeito a quedas e batidas durante o transporte. Os 
compressores herméticos cobrem com tanta eficácia estes requisi - 
tos, que hoje em dia, dominam, de forma absoluta, sua faixa de a- 
plicação.
Estes compressores mecânicos podem ser divididos, segun­
do seu aspecto construtivo, em dois grupos distintos: alternativos 
e rotativos. Os compressores alternativos foram os primeiros a se­
rem produzidos em larga escala industrial. Nos últimos anos, po­
rém, os compressores rotativos tiveram um considerável avanço na 
disputa pelo mercado. Apesar disso, hoje em dia, ainda ê bastante 
temerário afirmar-se que os compressores rotativos possuam vanta - 
gens significativas que venham a tornar obsoletos os compressores
3alternativos.
Os principais componentes construtivos do compressor uti 
lizado neste trabalho podem ser observados na figura 1. 0 compres­
sor externamente é envolvido por um corpo, constituído por duas 
partes separadas que permitem a instalação dos componentes inter­
nos, e na montagem final são soldadas hermeticamente. Fixados ao 
corpo encontram-se ainda a placa-base, o terminal hermético, o li­
mitador de oscilação e os passadores de sucção, descarga e proces­
so. A função da placa base é fixar o corpo do compressor ao equipa 
mento de refrigeração, enquanto o terminal hermético faz a cone­
xão elétrica entre o interior do corpo e a rede. Os componentes in 
ternos dividem-se em dois grupos fundamentais: parte mecânica (com 
pressor) e parte elétrica (motor), montados de forma sobreposta e 
ligados por um eixo. A transformação do movimento de rotação do mo 
tor em movimento alternativo do pistão ê executada por um mecanis­
mo tipo "Scotch Yoke". Todo o conjunto motor-compressor é suspenso 
por três molas dentro do corpo, e o limitador de oscilação evita 
a danificação deste conjunto durante o transporte. O óleo lubrifi­
cante fica depositado no fundo do corpo e é levado ãs partes supe­
riores do compressor, por meio de uma bomba fixa ao rotor e distri 
buido por meio de rasgos, âs partes que necessitam lubrificação. 
0 gás refrigerante penetra no compressor pelo passador de sucção 
e permanece no ambiente interno do corpo até ser succionado para 
o interior das câmaras de amortecimento e daí passa â câmara de 
sucção, que estã separada do interior do cilindro pela válvula de 
sucção. Uma vez comprimido, o gás transpõe a válvula de descarga , 
passa pela câmara de descarga, pelas câmaras de amortecimento, e 
segue então, conduzido por um tubo, até o passador de descarga. O 
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Figura 1 - Componentes do compressor hermético.
5do sistema, como também para carregar com gás refrigerante o sis­
tema de refrigeração. Ê interessante acrescentar ainda que o fluxo 
de gás nas válvulas é controlado por palhetas flexíveis, confeccio 
nadas de aço mola especial, que trabalham por meio das diferenças 
de pressões nas câmaras e no interior do cilindro, constituindo- 
se, portanto, em peças fundamentais a serem abordadas na simulação 
do funcionamento do compressor.
A modelação matemática ê o caminho mais prático no estu­
do do comportamento e das perdas nos vários componentes do compres 
sor. Os processos básicos, que ocorrem durante o ciclo, devem ser 
descritos matematicamente, e envolvem conhecimentos científicos e 
tecnológicos. A modelação matemática não ê propriamente um fim, 
mas sim um passo em direção ã simulação e otimização. A simulação 
envolve o cálculo das variáveis de funcionamento (pressões, tempe­
raturas, taxas de energia e fluxos de massa) de um compressor ope­
rando em regime permanente, tal que todos balanços de energia e 
fluxo de massa, bem como as equações de estado da substância de 
trabalho e suas características de desempenho sejam satisfeitas. A 
simulação numérica também poderia ser caracterizada como um ins­
trumento útil para a previsão do desempenho do compressor a par­
tir de uma série de dados de entrada conhecidos, e deve ser usada 
quando não ê possível, ou é anti-econômico, observar-se o sistema 
real. Além disso, outras finalidades importantes de utilização são: 
estudo do aumento da eficiência global do compressor, síntese de 
novos projetos, extrapolação e interpolação de dados experimen­
tais, ou ainda o fornecimento de dados para estudos específicos , 
tais como acústica, análise de tensões, transferências de calor, 
etc.
Uma válvula automática do compressor, por exemplo, tem
um funcionamento simples, entretanto a descrição matemática do seu 
comportamento pode tornar-se bastante complexa, exigindo que sejam 
feitas uma série de simplificações. Tem-se então que o valor de 
qualquer modelo depende de sua habilidade em descrever os eventos 
reais com suficiente exatidão. Por isso, a verificação da validade 
do modelo requer que sejam obtidas informações experimentais com 
o propósito de comparar com os resultados analíticos.
O desenvolvimento dos modelos matemáticos, desde seu iní_ 
cio, ê comentado por MacLaren em duas publicações distintas,|01| e 
| 02 | . A história começa com Castagliola que, em 1950, produziu o 
primeiro trabalho com sucesso nesta área. Sua análise utilizava 
duas equações diferenciais não-lineares que relatavam os diversos 
parâmetros envolvidos. Uma delas fornecia o fluxo de massa através 
da válvula, e a outra, uma -equação-dinâmica -que-descrevia-o movi­
mento das válvulas. A solução das equações diferenciais era obti­
da por métodos gráficos, o que tornava muito estafante a obtenção 
da solução, dificultando assim sua utilização como uma ferramenta 
de projeto industrial. Apesar das dificuldades, os resultados ana­
líticos, quando comparados aos experimentais, puderam ser conside­
rados bastante bons.
Em 1965, na União Soviética, Borisoglebski e Kuzmin com­
binaram equações da dinâmica das válvulas e de fluxo de massa em 
uma única equação diferencial não-linear, a exemplo de Costaglio- 
la. As várias dimensões geométricas e de funcionamento eram ordena 
das em um pequeno número de parâmetros adimensionais agrupados, os 
quais eram estimados em nomogramas. A solução de uma única equação 
geral foi feita por um processo iterativo usando o procedimento de 
Runge-Kutta.
70 XII Congresso Internacional de Refrigeração, realizado 
em Madrid, no ano de 1967, marcou o início da utilização dos compu 
tadores digitais na solução dos modelos matemáticos. Daquela fei­
ta, foram apresentados quatro trabalhos, cujos autores eram: Wamb£ 
ganss e Cohen, da Universidade de Purdue, Estados Unidos; Touber, 
da Universidade Tecnológica de Delft, Holanda; NajorJc, ,do Instituto 
de Tecnologia de Refrigeração de Dresden, Alemanha Oriental; e 
MacLaren e Kerr da Universidade de Strathclyde, Escócia. A utiliza 
ção dos computadores digitais permitiu aos pesquisadores resolve­
rem rapidamente as equações diferenciais, e o modelo inicial de 
Costagliola pôde ser -redefinido e extendido. Desta forma, ê possí. 
vel dizer que hoje, todos os modelos matemáticos existentes estão 
baseados, em algum grau, na análise pioneira de Costagliola. É in­
teressante notar também, que todos os quatro trabalhos procederam 
de instituições acadêmicas, refletindo o fato da existência do tra 
balho integrado entre Indústria e Universidade.
Em 1974, Brablik, da Fábrica de Compressores CKD em Pra­
ga, na Tcheco-Eslovãquia, e Soedel da Universidade de Purdue, ex- 
tenderam os modelos anteriores ao considerarem os efeitos da pulsa 
ção dos gases nas câmaras do compressor. Ambos assumiram que as 
pulsações eram de amplitudes suficientemente pequenas, permitindo 
que pudessem ser aplicadas equações da acústica, sem incorrer em 
erros significativos.
O primeiro modelo de simulação de um sistema de compres­
são, considerando pulsações de amplitude finita, foi apresentado 
mais tarde por Benson e Ucer do Instituto de Ciência e Tecnologia 
da Universidade de Manchester, Inglaterra. Assumiram nesta análise 
que o fluxo era isentrõpico (apesar de levarem em conta o efeito 
da fricção nas tubulações) e resolveram, pelo método das caracte -
rísticas, a equação diferencial parcial hiperbólica que descreve o 
fluxo unidimensional em regime transitório dentro de um tubo.
A simplificação de supor fluxo isentrõpico foi removida 
por Tramschek, da Universidade de Strathclyde. Tal modelação im­
plicou numa análise detalhada de todas as singularidades presentes 
no caminho do gás dentro do compressor. Os procedimentos para tra­
tar destas condições de contorno foram também desenvolvidos por 
Tramschek e apresentados em dois trabalhos na III Conferência Tec­
nológica.de Compressores da Universidade de Purdue, em 1976.
As pesquisas -na área de simulação, auxiliadas pelo desen 
volvimento de novos computadores, mais rápidos e de maior capacida 
de, ocupam-se na atualidade em determinar a distribuição da veloci 
dade dos gases e da pressão no interior do cilindro. Com isto, eli 
mina-se a simplificação, até hoje adotada, que mantêm uniforme a 
distribuição de pressão. Este avanço permitirá obter, com maior 
precisão, a relação de pressões através da válvula ao longo do tem 
po, levando a melhores estimativas da velocidade de impacto da pa­
lheta da válvula contra o assento e o batente, que por sua vez da­
rão maior confiabilidade aos resultados obtidos na análise de ten­
sões das palhetas.
O presente trabalho não tem a pretensão de atingir, já 
nesta primeira fase, as fronteiras da pesquisa na área de simulação 
dos compressores. Objetiva-se simular o funcionamento é identifi­
car as perdas do compressor, consciente de todas as simplificações 
adotadas, e a partir dos resultados obtidos, nesta etapa, identi­
ficar as áreas de pesquisas mais interessantes para futuros estu­
dos .
No próximo capítulo, como também nos apêndices 1 e 2 es­
tão deduzidas, de forma detalhada, todas as equações que compõem 
o modelo matemático utilizado. Já no capitulo 3 procurou-se anali. 
sar o programa de simulação da forma mais clara possível, comentan 
do individualmente as subrotinas mais importantes, de maneira que 
a lógica do programa torne-se transparente ao leitor.
Os resultados obtidos da simulação, bem como a verifica­
ção de sua validade pela comparação com resultados experimentais, 
são tratados no capítulo 4. Também neste capítulo, analisa-se o com 
portamento do compressor quando sujeito â alteração de diferentes 
parâmetros construtivos e de funcionamento, utilizando-se sempre 
que possível de representações gráficas.
Finalmente, no capitulo 5, procurou-se enumerar as eta­
pas alcançadas, as limitações do trabalho, as conclusões mais pro­
veitosas, além de levantar sugestões que contribuam para melhorar 
e aprofundar os assuntos aqui tratados.
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2. MODELO DE SIMULAÇAO
2.1. PANORAMA DO MODELO DE SIMULAÇÃO
O ciclo de operação de vim compressor de deslocamento po 
sitivo de alta velocidade pode ser descrito como vários fenômenos 
complicados - interagindo e acontecendo num curto espaço de tempo. 
Um modelo matemático básico que descreve estes fenômenos foi de­
senvolvido por M.W. Wambsganss |03|, reapresentado por W. Soedel 
em J 0 4 17 e consiste de cinco conjuntos de equações acopladas. Es 
tas equações são:
a) Equação do volume, relacionando o volume do cilin­
dro como uma função do ângulo de giro do eixo-motor, ou como fun­
ção do tempo.
b) Equações termodinâmicas fornecendo massa de gás, 
pressão e temperatura instantâneas no cilindro.
c) Equação do vazamento de gás do cilindro através da 
folga radial pistão/cilindro |05|.
d) Equações de escoamento do gás através das válvulas 
de sucção e descarga.
e) Equações da dinâmica das válvulas que definem, em 
qualquer instante, as deflexões das palhetas das válvulas.
Há também cinco conjuntos básicos de informações de la­
boratório incorporados a estas equações, dos quais três são expe­
rimentos auxiliares de bancada, que estabelecem:
a) Areas efetivas de fluxo através das válvulas.
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b) Ãreas efetivas de força sobre as válvulas.
c) Frequências naturais e modos normais de vibração das 
palhetas das válvulas.
Os dois experimentos restantes são medições no compres 
sor protótipo, e permitem definir:
d) Índices politrõpicos da compressão e expansão.
e) Coeficiente de amortecimento das palhetas das válvu­
las .
A figura 2 mostra a interação deste sistema de equações 
e dos cinco conjuntos de informações de laboratório.
Nos próximos tópicos são apresentadas de maneira deta­
lhada as equações que compoêm o modelo matemático de simulação.
Uma vez determinadas as variáveis de funcionamento do 
compressor torna-se possível analisar seu desempenho. Também é 
possível identificar os diversos mecanismos de perdas que afetam 
diretamente o desempenho. As equações que permitem esta análise 
são apresentadas no último item deste capítulo.
2.2. EQUAÇÃO DO VOLUME NO CILINDRO
O volume no cilindro é dado pela soma de um volume fi­
xo, volume morto (V ), com um volume variável, volume deslocado 
pelo pistão (V^)• O volume morto representa o espaço restante aci 
ma da cabeça do pistão quando este se encontra no ponto morto su­
perior (PMS). O volume deslocado ê dado pelo produto da área da 
base do cilindro com a altura instantânea Z.
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EQUAÇÃO DO 
V O L U M E  
DO C I L I N D R O
EO. DO VAZAMENTO 
PELA FOLGA 
PISTÃO/  CILINDRO
EO. DO F L UX O  DE 
MASSA ATRAVÉS  




NO C IL INDRO
ï
I N D I C E S  I POLI TRÓPICOS
IP MEDIÇÕES DE 
| P R E S S Ã O  NO
I P R O T Ó T I P O
I__________________
• E X P E R I M E N T O S  j 
- j  DA ÁREA EFETIVA p 
I^DE F L U X O  j
EO.  DO F L U X O  DE 
MASSA ATRAVÉS . 
DA V. DE DESCARGA
'  1
EO- D IN A  M I C A S j EX PE RIMENTOS DA 1 EO. D IN A M IC A S
DA VALVULA DE --------------i ARE A EFETIVA|
T11l_LluQ DA V Á L V U L A  DE
SUCÇÃO J FORÇA 1
_J
D E S C A R G A .
I-------------~1
I EXPERIMENTOS DOS |
• MODOS NORMAIS L
j E FREOUENCIAS j .
|^NATURA/S J
I-----1---------1 i
| MEDIÇÕES NAS | I 
L _ C O E H £IENT_ES__DE____ | VÃ L V U L AS DO I ÇO£F[C/eN_TE_S_D_E____J
AMORTECIMENTO . ' AMORTECIMENTO
I PR O TO TIPO  I
I______________J
Figura 2 - Interação do sistema de equações e das informações sx 
perimentais auxiliares.
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Tem-se então que o volume do cilindro varia desde um vo 
lume mínimo, vmin=vc' at® UItl volume máximo que ê
V = V + (II D2/4)Z max c max
onde D é o diâmetro do cilindro. Estes volumes estão defasados 
numa rotação de 180° do eixo-motor. Neste tipo de acionamento 
(scotch-yoke) , obtém-se a transformação de movimento rotativo num 
eixo em movimento alternativo no pistão, o qual segue a lei do se 
no.
O volume do cilindro para um giro de 6 graus (figura
3 .a e 3.b) em relação ao volume máximo ê dado por
(a) volume máximo .(b). volume para, um ângulo de 
giro igual a 0.
Figura 3 - Definição dos parâmetros de acionamento do compres­
sor .
V(t) = vc + (n D2/4) Z (t)
onde Z(t) é a altura instantânea
Z (t) - K sen0 + X cos0 .+ Y 




Aplicando as seguintes condições de contorno
para 0 = 0o Z = 2e X + Y = 2e
0 = 90°+ Z = e -*■ K + Y = e (2.2.3)
e = 180°+ Z = 0 -X + Y = Q
onde e representa a excentricidade do mecanismo.
Resolvendo o sistema de equações acima, chega-se a
X = e; Y = e; K = 0
Substituindo estes valores na equação (2.2.2), tem-se
Z(t) = e cos 0 + e (2.2.4)
Levando-se a equação (2.2.4) na equação (2.2.1)
V(t) = Vc + (n D2/4) e (cos 0 + 1 )  (2.2.5)
onde 0 = to t, sendo co a velocidade angular.
O eixo motor gira a uma velocidade de N rotações por 
minuto, então:
(0 = 2 n N/60 e 0 = (II N/30)t (2.2.6)
Substituindo-se a equação (2.2.6) na equação (2.2.5) 
obtém-se finalmente a equação do volume em função do tempo t, a 
partir do ponto morto inferior (PMI).
V(t) = Vc + CU D2 / 4) e ‘ _{cos (31 N/30) t + 1} | m 3 | (2.2.7)
onde: Vc ■= volume do espaço morto |m3|
D ’ •= diâmetro do cilindro |,m|
e = distância entre os eixos excêntricos -jm |
N = velocidade angular |rpm|
t = tempo |s|
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2.3. RELAÇÕES TERMODINÂMICAS NO CILINDRO
A troca de estado do gás no cilindro é resultado 
três processos termodinâmicos distintos. Referindo a figura 4 
processos são:
(i) expansão através da válvula de sucção 
(ii) compressão ou expansão no cilindro 
(iii) expansão através da válvula de descarga
Figura 4 - Definição.das variáveis no cilindro.
de 
, os
Na dedução da equação termodinâmica que descreve os pro 
cessos dentro do cilindro, são feitas as seguintes suposições.
a) O gás comporta-se como um gás ideal.
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b) As propriedades do gás no interior do cilindro pro­
pagam-se instantaneamente através do cilindro, isto é, são unifor 
mes através do cilindro em qualquer instante.
c) O fluido sofre mudanças de um estado para outro se­
gundo um processo politrõpico.
d) Fluxo unidimensional na entrada e salda do cilindro.
A Lei da Conservação da Massa aplicada ao compressor é:
m(t) = m - m m (2.3.1)vs vd fu
onde
m(t) = fluxo de massa |kq/s 
mvs = fluxo de massa através da válvula de sucção |kg/s| 
Avd = fluxo de massa através da válvula de descarga | kg/s | 
= fluxo de massa através da : folga pistão/cilindro 
Ikg/sI
Deve ser notado que mvs é positivo se o fluxo entra no 
cilindro e negativo se o fluxo sai do cilindro. O caso de fluxo 
negativo é denominado refluxo e deve ser evitado tanto quanto pos_ 
sível. Similarmente, m ^  é positivo se o fluxo é para fora do c^ 
lindro e negativo, se o fluxo é para dentro do cilindro.
A equação (2.3.1) ê uma equação diferencial de primei­
ra ordem, a diferenciação com respeito ao tempo está indicada por 
um ponto, e será resolvida para fornecer a massa instantânea no 
cilindro. As equações para o cálculo de mvg e mv(j são apresenta­
das no Item (2.5), enquanto que rii^ é deduzida no Item (2.4).
Uma vez assumido o processo politrõpico, a pressão no 
cilindro ê encontrada a partir da relação politrõpica pressão-den 
sidade, como segue:
onde P(t) = pressão no cilindro |Pa|
p(t) = densidade mãssica |kg/m3|
P0/Po = condições de referência
n = Índice politrõpico
A utilização do processo politrõpico foi responsável pe 
la introdução do índice politrõpico "n" na equação. Este índice 
pode ser utilizado para demonstrar alguma transferência de calor 
que esteja acontecendo. Pode assumir diferentes valores para com­
pressão e expansão ou ainda ser função do tempo (ângulo da manive 
la) .
Sabe-se que:
p(t)= —  (2.3.3)
V(t)
Substituindo na equação (2.3.2) fica-se com:
P(t) “ P» |pa| (2-3-4)
Assim, se a massa instantânea m(t) no cilindro e o volu 
me instantâneo V(t) do cilindro são conhecidos, a pressão instan- 
tanea P (t) pode ser calculada. A temperatura instantânea pode
ser calculada por:
n-1
T (t) = T q )n | K | (2.3.5)
.o
2.4. FLUXO DE MASSA ATRAVÉS DA FOLGA PISTÃO/CILINDRO
Ocorre redução no fluxo de massa pelo sistema devido
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ao vazamento de gás para fora do cilindro, através da folga pis­
tão/cilindro. Este vazamento é causado pelo acréscimo da pressão 
no interior do cilindro, em face da compressão do gás. A posição 
e velocidade do pistão também tem influência sobre o fluxo de mas 
sa vazante. A formulação do fenômeno acima, deve portanto levar 
em conta as variações de pressão e densidade do gás no interior 
do cilindro, velocidade do pistão ao longo do curso e o comprimen 
to da folga, através da qual se dá o fluxo de massa. Ferreira
| 05 janalisou o problema levando em conta todos estes fatores aci­
ma citados e obteve as equações que são apresentadas a seguir.
Como não é empregado anel de vedação entre o pistão e 
o cilindro, a dimensão da folga radial é muito pequena, da ordem 
de 7 ym, o que permite admitir escoamento laminar através da fol­
ga. A definição dos parâmetros que envolvem o problema é indicada 
na figura 5.
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Figura, 5 - Parâmetros envolvendo o vazamento de gás através da 
folga pistão/cilindro.
onde
V = velocidade do pistão |m/s|ír
Vz = velocidade instantânea do fluido |m/s|
P = pressão no interior do cilindro |Pa|
Pg = pressão no ambiente do corpo j Pa|
R = raio do cilindro |m|
KR = raio do pistão |m|
L = comprimento do. trecho de escoamento |m|
p = massa específica do gás no cilindro |kg/m3|
Considerando-se a hipótese de fluido newtoniano e escoa 
mento unidimensional, pode-se chegar â expressão (2.4.1) que de­
termina a velocidade instantânea do gás vazante.
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-(P - P ) r2 C,Q iV = ------2--------- : £nr + C (2.4.1)
z 4yL y
onde
r = raio genérico definido para KR < r 4  R |m| 
y = viscosidade dinâmica |Ns/m2|
C e C2 sao constantes a determinar.
As condições de contorno que permitem a determinação das 
constantes de integração são:
r = KR ■ -> V = -Vz
r = R + V_ = 0
2 P (2.4.2)
z
Após a substituição de e C^, a equação (2.4.1) tor­
na-se
“Vn (P-PJ R2 , 2 ,, „2, _ .
vz - - E & -  (i-> + T h r  { 1 - <f> (# } 1^1 (2-4-3>
Fazendo-se r variar entre KR e R obtém-se o perfil de 
velocidades ,do escoamento anular.
A velocidade média instantânea é necessária para o cál­
culo do fluxo de massa, e é dada, a partir do perfil de velocida­
des, por:
2 n p
/o /KR Vz r dr de v = --------5-------- (2.4.4)
/2JI/ r dr deo KR
Integrando obtém-se a expressão da velocidade média 
instantânea.
1 - K2 + 2 K2 JtnK (P-P ) R2 1 - K *4 1 - K2
V = V --------------- + ----§---- í------ h -----} (2.4.5)z p
2 £nK (1-K2) 8 y L 1 - K2 í,nK
onde e L são dados pelas equações abaixo, considerando 0 
igual a zero radianos no ponto morto inferior
v = N e sene |m/s| (2.4.6)p 60 1 1
para
N = velocidade de rotação |rpm| 
e = excentricidade do eixo motor |m|
0 = ângulo de giro do eixo |rad|
L = L + e (l-cos0 ) |m| (2.4.7)o
pará = comprimento mínimo do contato pistão/cilindro |m|
O fluxo instantâneo de massa vazada é dado pelo produto 
da velocidade média, área de passagem e massa específica do gás.
m = V p n R2 (1-K2) | kg/s [ (2.4.8)
lU z
2.5. FLUXO DE MASSA ATRAVÉS DAS VÁLVULAS
Processos termodinâmicos consistindo de expansões atra­
vés das válvulas de sucção e descarga resultam num fluxo de massa 
para dentro e fora do volume de controle do cilindro.
Devem ser admitidas as possibilidades tanto de fluxo nor 
mal como refluxo através das válvulas. Além disso,o fluxo pode to 
mar características de escoamento crítico ou subcrítico. A dedu­
ção das equações de fluxo de massa através das válvulas é .apresen
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tada com detalhes no apêndice 1.
A seguir são apresentadas as equações de fluxo de massa 
para as válvulas de sucção e descarga, incluindo todas as combina 
ções possíveis de escoamento.
Para a válvula de sucção, tem-se
m = A P ]/ --' l / r ^ - r ^ ^  | kg/s | (2.5.1)vs vs us v (k-1) R 3?us v s s
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m = fluxo de massa através da válvula de sucção |kg/s|
Avs = área efetiva de fluxo da válvula de sucção | m2 |
p = pressão do gás a montante do escoamento I Pa I us 3
k = relação de calores específicos '{C /C )
tr *
R = constante do gás | J/kg K |
Tus = temperatura do gás a montante do escoamento | K |
r = razões de pressão s
Pg = pressão do gás na câmara de sucção | Pa |
p(t)= pressão do gás dentro do cilindro | Pa |
Tg = temperatura do gás na câmara de sucção | K |
T (t)= temperatura do gás dentro do cilindro | K|
Ag = área total do orifício de sucção | m 2 |
= área do elemento "i" do orificio de sucção | m 2 |
A = área efetiva de fluxo, função do deslocamento pa- vps Y c
ralelo da palheta, para o elemento "i" do orifí­
cio de sucção | m 2 |
(x^,y^)= localização do elemento "i" no orifício de sucção
kg = número de áreas elementares do orifício de sucção
Da mesma forma, para a válvula de descarga, segue-se
.2 , [ E p ?
= A.., P.., '7 k - k lk3/sl
(2.5.4)
mvd "vd "ud V (k-1) R Tud V -d -d
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Pud Tud rd CONDIÇÕES
fluxo
normal
subcrítico P(t) T(t) Pd/P(t)
P(t) > Pd
k
P k - i 
P > ( 2 
P (t) vk + I
crítico P(t) T(.t)
k
2 k ' 1 
W
-k
P k - 1 
.< y 2 )




■ P(t) < Pd
k
^ 0 k -1 P(t) > / 2
P^  vk + ï d
crítico Pd Td
k
9 k -1 
w
k







1A = -r—  £ AA., A (W(x.,y.)) vdN Ad i_1 xd vpdN i J x P(t) > Pd
refluxo
kd
AvdB = Aa AAia Avp<âBCwtxi'yi)) P(t) < Pd
(2.5.6)
onde,
róvd = fluxo de massa através-.da-válvula de descarga | kg/s | 
AV(j - área efetiva de fluxo da válvula de descarga |m2| 
Pud = pressão do gás a montante do escoamento | Pa | 
k = relação de calores específicos ( C ^ / C ^ )
R = constante do gás |j/kg K|
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Tu£ = temperatura do gás a montante do escoamento |k |
= razões de pressão
= pressão do gás na câmara de descarga j Pa|
P(t)= pressão do gás dentro do cilindro |Pa[
= temperatura do gás na câmara de descarga |K|
T(t)= temperatura do gás dentro do cilindro |k |
A^ = ãrea total do orifício de descarga jm2 j 
AA^= ãrea do elemento "i" do orifício de descarga |m2| 
AVpd= ãrea efetiva de fluxo, função do deslocamento pa­
ralelo da palheta, para o elemento "i" do orifí­
cio de descarga |m2|
(x.,y.)= localizacão do elemento "i" no orifício de descar
i  J i  —
ga
k^ = número de áreas elementares do orifício de descar 
ga
2.6. DINÂMICA DAS VÁLVULAS
2.6.1. EQUAÇÕES DO MOVIMENTO DAS VÁLVULAS
As válvulas de pequenos compressores de refrigeração são 
normalmente válvulas de palheta feitas de aço mola. Na dedução de 
uma equação do movimento para a válvula de palheta ê feita a su­
posição básica que o movimento da palheta é uma superposição de 
modos de vibrações livres. Este método de representação do movi­
mento da válvula pode ser usado para válvulas de configurações 
geométricas arbitrárias. Os modos de vibração para formas de vál­
vulas que permitam um tratamento matemático podem ser encontrados
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a partir de considerações teóricas. Para formas mais complicadas 
é necessário medir experimentalmente estes modos de vibração.
A figura 6 representa esquematicamente uma lâmina en
gastada vibrando livremente. Estão representados três modos de
vibração. <p , (p e <b . Uma lâmina desta natureza possui infinitos 
1 2 3
modos de vibração, porém na prática, para modelagem de compresso­
res evidenciando a movimentação das válvulas será necessário, no 
máximo, considerar dois modos de vibração.
Figura 6 - Modos normais de vibração da palheta engastada.
A seguir são apresentadas as equações do movimento das 
válvulas, cuja dedução ê feita no apêndice 2. A cada modo de vi­
bração considerado corresponderá uma equação diferencial, que de­
fine o fator de participação modal (a ) para aquele modo de vibra
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çao.
Para a válvula de sucção existem u equações do tipo:s
'q' (t) +2 E u 4 (t) + w2 q (t) = ms ttis ms ^ms ms ^ms
i=k
(P • - P(t)) Z <p (x. ,y. ) B (W (x.,y.))AA. (2.6.1)s i=1 ms i Ji s s i i is
j_£s 2
A p h Z é (x.,y.)AA. sHs s . , yms 1 1  js -j=l J
.que definem os fatores de participação modais "q (t)".As
deflexões da palheta de sucção são dadas por:
m=u
W (x,y,t) = E qms(t) *ms(x,y) |m|
m=l
(2 .6 .2)
As áreas efetivas de força para a válvula de sucção são 
diferentes para fluxo normal e refluxo:
Bs (W) CONDIÇÃO
fluxo
normal BsN (W) P(t) < Ps
refluxo BsB (w) P(t) > Ps
(2.6.3)
De forma análoga, para a válvula de descarga, admite-se 
u^ equações do tipo
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'qmd (t) + 2 W V l  + <cftnd(t) =
i=kd
tp(t) - pd) ^  *md <xi'yi> Bd (wd (xi'yi)) AAid (2-6-4)
j=^d
Ad pd £ 4>2 , ( X . , y . ) A A .
j=l md 3 3 Dd
m=u




As áreas efetivas de fõrça para a válvula de descarga
B (W) CONDIÇÃO
fluxo
normal BdN (W> P(t) > Pd
refluxo BdB <W) P(t) < Pd
A indicação dos termos que aparecem nas equações acima 
é dada a seguir, sem o subscritos. "s" da válvula de sucção,e "d" 
da válvula de descarga:
E = coeficiente de amortecimento da palheta m
£ü = frequência natural da palheta |Hz|
'<j>m (x,y) = modo normal de vibração da palheta do elemento 
(x,y)
B(W(x^,y^))= área efetiva de força, função do deslocamento da 
palheta, para o elemento "i" do orifício da válvu
la m‘
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AA. = área do elemento "i" do orifício da válvula Im2I 
x 1 1
A = área total do orifício da válvula |m2|
p = densidade do material da palheta |kg/m3|
h = espessura da palheta |m|
AAj = área do elemento "j" da palheta da válvula |m2|
u = número de modos normais considerados
k = número de elementos do orifício da válvula
£ = número de elementos da palheta da válvula
2.6.2. AÇÃO DAS VÃLVULAS
Segundo Hamilton |06|existem três estados possíveis de 
movimento da palheta que devem ser considerados na análise dinâmi. 
ca das válvulas:
1) A palheta deixa o assento e está entre o assento e o
batente.
2) A palheta encosta no batente e permanece encostada
nele.
3) A palheta deixa a batente e está novamente entre o 
assento e o batente.
A figura 7 ilustra estes três estados
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Figura 7 - Estados de movimento da palheta .
Agora serão analisados individualmente cada um destes 
casos, sendo apresentada a equação pertinente ao caso, como tam­
bém definidas as condições iniciais para solução da equação dife­
rencial. Como as equações para as válvulas de sucção e descarga 
são semelhantes, fica omitida a individualização da válvula.
à) Palheta parte do assento
O movimento da palheta é dado por
CO
W(x,y,t) = Z 4> Cx,y) q^(t) 
m=l
A equação para é
ff~. <J> '(x,y) P Cx,y, t) dS
q (t) + 2 E a) -ô (t) + O)2 q_ (t) = — ^ ^ ----------------
m %i nttn m ^  p h  f f ^ U f Y ) ã s
No tempo t , quando a palheta parte do assento, as con­
dições iniciais são
(2 .6 .8 )
(2.6.9)
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W(x,y,t ) = 0 = ? <t>m (x,y) qm (t )
m=l
OO
(x, y , t ) = 0 = z é (x,y) q (t )o _-i in om=l
e q (t ) = .0m^ o
(2 . 6 .10 )
Quando a diferença de pressão através da válvula torna- 
se positiva a palheta começará a levantar-se. Para uma diferença 
de pressão negativa a deflexão da palheta é mantida igual a zero.
No instante de contato da palheta com o batente, t , o 
deslocamento é dado por
onde g(x,y) = deslocamento da palheta função do instante de con-
0 contato com o batente é determinado pelo controle do 
deslocamento da palheta comparado com a altura do batente. A velo 
cidade da palheta no instante de contato com o batente é dada por
W(x,y,t ) = ? <j) (x,y) q_(t ) (2.6.12)c , Ym J Jm cm=l
A partir deste instante o movimento da palheta é consi­
derado para novas formas de modos que devem ajustar-se às novas 
condições de contorno impostas pelo batente. O deslocamento da
b) Palheta encosta no batente
W(x,y,tc)
CO
E <J> (x,y) q (t ) = g (x,y)1 m ^m cm=l
(2.6.11)
tato com o batente.|m|
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palheta serã dado então como ilustra a figura 8.
t c )
deslocamento total ' deslocamento de ’ deslocamento ^ -^«■n^ião
contato
Figura 8 - Superposição dos movimentos da palheta .
O deslocamento depois do contato com o batente é
W(x,y,t) = g(_x,y) + I ipn (.x,y) Tn (t) (2.6.13)
n=l
onde
ipn (x,y) = modos de vibração para as novas condições de 
contorno
TR (t) = fatores de participação para os modos de con­
tato no batente.
Esta nova equação ê obtida de forma semelhante ã dedu­
ção apresentada para as equações (2.6.1) e (2.6.4)
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ff.Q ip (x,y} P (x,y,t) dSu XI
p h S S s 2n (x,y) dS
m=l
0 0  0
£, W  ‘V  / ; s't’n, <x' y) V * ' * ’ ds (2.6.14)
//s ^(x,y) dS
onde
Çn = coeficientes de amortecimento para os novos modos 
iü = frequências naturais para os novos modos | Hz |
O termo negativo ã-direita é a forma de expansão modal
da força elástica-da palheta tentando soltar-se do batente devido 
â deflexão elástica da palheta no contato com o batente. Esta for 
ça elástica deve ser sobrepujada pela pressão do gás para manter 
a palheta contra o batente e além disso defleti-la. Caso contrá­
rio a palheta soltar-se-ã do batente e retornará em direção ao a£ 
sento.
As condições iniciais da equação (2.6.14) são determina 
das dos valores finais da solução anterior, equação (2 .6 .11).
Para os deslocamentos resulta
como 00




Equacionando as velocidades tem-se
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Z ^(X/y) <3^^) = 1 ^n (x,y) ^ (t ) (2.6.17)
m=l n=l
Usando da ortogonalidade, multiplicando por ij> (x,y) e 
integrando sobre a superfície da válvula resulta
!, W  //S ,|'n(x'y) V x'y) dS
T (t ) = -----------------------------  (2.6.18)n c
f f s (x,y) dS
A equação (2.6.14) com as equações (2.6.16) e (2.6.18) 
como condições iniciais governam o movimento da palheta contra o 
batente.
c) Válvula parte do batente
Agora o movimento da palheta ê novamente dado por
W(x,y,t) = E (j^ íx/y) ^(t) (2.6.19)
m=l
A equação para volta a ser
//_ c|>_ (x,y) P(x,y,t)dS
2 w < L  (t) + q í t )  = —2-2-----------------------------  (2.6.20)jq rn m tti m . ± 2. t \ -3 /-1
P ^S m ^
As condições iniciais quando a palheta parte do batente 
no tempo t^ são encontradas pelo equacionamento dos deslocamentos 
e velocidades da nova expansão modal para a antiga expansão modal," 
e são
00
* W  ^ S ^ n 135'^ *m Cx'y) dS
q (t^ ) = q (t ) + — -------------------------------  (2 .6 .21)
m d m ° //s ^(x,y)dS
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Tn d ^ s  V X'y) V * ' y) dS
q (t,) = -2-±------------------------------  (2.6.22)
m //s <f>£ (x,y) dS
2.7. DESEMPENHO DO COMPRESSOR
2.7.1. EFICIÊNCIA DE DESEMPENHO
Os termos mais utilizados na indústria de refrigeração 
para avaliar o desempenho de compressores são: COP (coefficient of 
performance) e EER (energy efficiency ratio) . o primeiro é defini_ 
do como a razão entre o calor removido ou a produção de resfria­
mento, em watts, e a potência requerida também em watts. O segun­
do, cuja definição é a mesma, o calor removido ê dado em BTU/h en 
quanto que a potência requerida permanece em watts.
Um sistema operando sob condições ideais, com temperatu 
ra no condensador e temperatura no evaporador T2 , terá o mes­
mo COP do ciclo de Carnot, operando entre as mesmas temperaturas,
que ê dado pela razão entre T e (T - T ) | 071 .
2 1 2
Da forma apresentada acima, tanto o COP como o EER dão 
somente uma idéia da totalidade do desempenho do compressor, que 
pode ser conveniente para propósitos de classificação dos compres 
sores, testes de põs-produção e informação ao consumidor. Entre - 
tanto, para uma análise detalhada do projeto de compressores não
é dada qualquer informação sobre as várias perdas de energ±a--e—de---
fluxo de massa. Assim, qualquer trabalho de pesquisa seja o desen 
volvimento de algum projeto já existente, ou então, a.confecção de 
um novo projeto, requer uma análise que identifique os diversos
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mecanismos de perdas do compressor visando obter um projeto óti­
mo .
Torna-se então necessário desenvolver uma definição ge­
neralizada e compreensiva de um termo que possa ser usado para re 
latar o desempenho do compressor no aspecto global, e que também 
leve em conta todos os fatores individuais que afetam este desem­
penho. Com este fim foi utilizado o trabalho de P.Pandeya e W. 
Soedel 108 j o qual fornece as bases para o desenvolvimento apre­
sentado a seguir.
Em termos gerais o desempenho de uma máquina ê a avalia 
ção da capacidade da máquina em executar uma tarefa a ela designa 
da. No caso de um compressor, a tarefa é bombear a máxima quanti­
dade possível de gás, nas condições de sucção dadas para as con­
dições desejadas de descarga,com o mínimo consumo específico de 
energia. Assim surgem 2 critérios de desempenho:
(1) A capacidade do compressor que é, o fluxo de massa 
que pode ser comprimido e liberado em dadas condições :.de opera­
ção. Um aumento no fluxo de massa aumentará o desempenho.
(.2) A utilização efetiva da energia fornecida ao com­
pressor, que ê a energia consumida por unidade de massa libera­
da. Um aumento no consumo de energia reduzirá o desempenho.
Matematicamente os dois critérios podem ser escritos co
mo segue:
(1) Desempenho “ taxa de fluxo de massa
(2) Desempenho = ------------------ ------------ --------
energia consumida por unidade de massa liberada
Combinando os dois critérios em um obtém-se
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^ , taxa de fluxo de massaDesempenho
energia consumida por unidade de massa liberada
(2.7.1)
Com o objetivo de apresentar a equação (2.7.1) numa for 
ma mais usável, é removido o sinal de proporcionalidade e defini­
do um novo termo, Razão de Desempenho | II |
dm
n = ------  (2.7.2)
dE.m
dm
que pode ser transformado em
n = ____ÉÈ____ =  Ét___ | kg/-s-  1 (2.7.3)
dE. dm dE. J/kgm  ^ m  ^
dt dt dt
A razão de desempenho como apresentada acima é um termo 
dimensional e, assim, tem a desvantagem de não dar a sensação da 
melhor possibilidade de desempenho. Para melhorar esta situação, 
é definido outro termo, chamado de "Eficiência de Desempenho" (rip),
o qual ê obtido pela comparação da razão de desempenho real do 
compressor com uma teórica, obtida se o compressor estivesse ope­
rando sob condições ideais,sem qualquer perda. Segue-se então,
(— )




compressor ideal II. _ dt






= trabalho específico ideal, necessário ao gás para 
executar o ciclo |j/kg|
II A 2 F A  F
a dt a id _ dt^a -Tdri = --- = — — --- ------ = -----   (2.7.6)
p n. , in; ,dlt\ ,ãm dE.
~dt~ ^  (^ )jL í— ^ í adt dt a
np nma ne (2.7.7)
dm
n = — P  —  (2.7.8)ma ,dm.
dt i
(*5)
dt a E. ,
ne = -- " â Ê : • (2.7.9)
dt a
Observa-se da equaçao (2.7.7) que a eficiência de desem 
penho ê o produto de dois termos, definidos como eficiência do 
fluxo de massa (.rima) e eficiência de energia (n ) , sendo ambas adi 
mensionais. A eficiência de desempenho (Tip) é a fração do desempe 
nho ideal que pode ser atingida por um dado compressor, sob cond_i 
ções reais de operação. Eficiência de fluxo de massa (rima) pode 
ser definida como a fração do fluxo de massa ideal que pode ser 
bombeada pelo compressor, sob condições-reais de serv-i-ço. - Similar 
mente, eficiência de energia (ne  ^ define-se como a fração da po­
tência real consumida caso o compressor tivesse operado idealmen­
te. A equação (2.7.6) pode ainda ser decomposta em outros termos:
39
Æ )  - y ’f*Q) E —  Wei 
_ 'dt a id>' Ld t V  re.....dtr\ Qt: d-'   a.  '  (2 7 10)
D 'dmi - -~
‘dt ï
/ . E„_ dW . . .dE.(j t), re ex xn
n
dt dt
m E . , m E. W . , ~ »a xd a re ex (2.7.11)
ou ainda,
P *1 Ere Wei Êin
Itl E. . W. . W ._ a xd xnd eir, = _£L — ir_ — iüü. (2.7.12)
p iîi. E W . É.x re ex xn
onde,
reE^ .^  = trabalho específico real entregue ao gás dentro 
do cilindro através do deslocamento do pistão |j/kg|
Ê^n = potência elétrica fornecida ao compressor |w|
We  ^ = potência disponível no eixo do motor elétrico |w| 
W^n£= potência entregue ao gás dentro do cilindro |w| 
m& = fluxo de massa real |kg/s|
= fluxo de massa ideal |kg/s|
A equação (2.7.11) que define a eficiência de desempe­
nho, pode agora ser reescrita sob a forma de produto com outras 
eficiências conhecidas
11=11 n , n  tu (2.7.12)p ma mot mec ter
onde,
m_  __a_
- eficiência de massa ma ^ (2.7.13)
i
W •-•* ei- eficiência do motor eletrico n  ^= ---- (2.7.14)
mot Ê.xn
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eficiência mecânica n.mec (2.7.15)
Eideficiência termodinâmica riter E
(.2.7.16)
re
Associada a cada uma destas eficiências tem-se uma sê-
rie de perdas que podem ser agrupadas em dois conjuntos, a feaber, 
perdas de energia e perdas no fluxo de massa. A seguir estes dois 
grupos de perdas são analisados separadamente.
compressor, mostrando as potências perdidas. A explicação do méto 
do de análise das perdas de energia é apresentada adiante.
pressor que a transforma em energia mecânica com uma eficiência 
(Tlmot) ' Pr0< u^z;i-n<^ 0 então potência resultante (W )^ t disponível nò 
eixo do motor elétrico. As perdas no motor elétrico (Êj^ ) consis­
tem principalmente de aquecimento, correntes parasitas e histere- 
se. Estas perdas podem ser admitidas constantes, embora sofram pe 
quenas variações função da temperatura no interior do corpo do 
compressor. Também é razoável admitir-se constante a eficiência 
do motor elétrico considerando regime permanente de funcionamento. 
A equação abaixo define É^.
2.7.2. PERDAS DE ENERGIA
A figura 9 ê uma representação do fluxo de potência no




E V s L
E VdL
Figura 9 - Fluxo de potência no compressor.
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A potência disponível no eixo do motor CWe )^ também so­
fre uma perda, denominada perda mecânica (È } , até transformar-
r  ±j
se em potência indicada •
As perdas mecânicas (É ). englobam todas as perdas porFL
fricção ocorrendo nos mecanismos de transmissão mecânica, fariam 
grandemente de um para outro modelo de compressor já que são alta 
mente dependentes da forma geométrica dos mecanismos. Estas per­
das dependem também da pressão instantânea do gás no cilindro. Pa 
ra o compressor em estudo, foi determinado por Lilie 109 | o somatõ 
rio dos valores médios de perdas de potência em todos os mancais
CÊnT)• Por outro lado, a perda de potência no atrito pistão/cilin 
B L  -
dro é intensamente dependente da folga radial pistão/cilindro e 
da posição relativa entre o pistão e o cilindro. A determinação 
desta perda, através da equação abaixo,foi feita por Ferreira |10|.
2 n y--. L(.t)
------------------v p * >  +
(2.7.18)
PÜ1 3 - n  R2 V U) CJL,K2 toK-t 1-K-*,) |w|
2 p ítnK
onde
(t) = perda de potência instantânea no atrito pis­
tão/cilindro | W |
Pòleo = viscosidade dinâmica do õleo |N s/m2]
L(t) = comprimento instantâneo do contato pistão/ci- 
lindro |m|
K = razão entre os raios do pistão e do cilindro
V (t) = velocidade instantânea do pistão |m/s|
P
P(t) = pressão no interior "do cilindro |:Pa|
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Pg = pressão no interior do corpo do compressor |Pa|
R = raio do cilindro |m|
A partir da perda instantânea (É Ct)) é possível deter
minar uma potência média perdida (Ê ) no atrito pistão/cilin-CPL
dro. Assim a potência mecânica total perdida (Ê ) é
FL
(2.7.19)
Descontadas então estas duas perdas, no motor elétrico 
(Êj^ L) e a mecânica (ÈpL) / tem-se uma potência indicada (W^n )^ que
é realmente entregue ao gás dentro do cilindro. Esta potência é
denominado "diagrama indicado" é traçado segundo as variações in£ 
tantâneas de pressão no interior do cilindro, como apresentado por 
Rogers em 1111 . A figura IjO mostra tal diagrama, que serã utiliza­
do a partir de agora para identificar as perdas restantes, denomi 
nadas "perdas termodinâmicas".
representada pela área fechada do diagrama (P - V). Este diagrama,
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A maior parte da potência indicada CVT é utilizada 
como uma potência efetiva (W f) , cuja área ê definida pelos pon­
tos 1,2',2,3,3e 4. Esta potência ê necessária para comprimir o
gás a baixa pressão (,P ) até a pressão de descarga (P,) . As per-S “ Q.
das ocorrendo neste estágio são: perda na válvula de descarga 
(Évdij) • (3ue toIna lugar quando o gás exaurido do cilindro encontra 
resistência na válvula de descarga e perda na válvula de sucção 
(ÉysL^r quando o gás ao entrar no cilindro encontra resistência 
na válvula de sucção. Tais perdas são expressas nas áreas defini­
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das pelos pontos 3,4 e 3' e 2,1 e 2', respectivamente para as vã], 
vulas de descarga e sucção.
Da mesma forma, a maior parte da potência efetiva 
transforma-se em potência teórica CW^), correspondente â área de 
finida pelos pontos l,,2,,3, e 4. Para compressores herméticos ad 
mite-se que os processos ideais de compressão e rexpansão sejam 
adiabãticos, segundo Pandeya e Soedel 108|. Assim o volume Yi« po 
de ser obtido pela expressão (2.7.20), considerando uma expansão 
adiabãtica a partir do volume , até a pressão da linha de suc-
Va. = V* ; (Pd/ Ps)1/k |m31 (2.7.20)
ê o expoente adiabãtico (Cp/Cv)
O volume V2' ê dado por:
V 2> = Vl* + Vg |m3 | (2.7.21.)
v m
V = — --—  Im3 I (2.7.22)
S N/60
Vs = volume de gás admitido nas condições de sucção |m3 | 
vs = volume específico na linha de sucção |m3/kg|
Ai = fluxo de massa real I kg/s Icl
N = velocidade do motor |rpm|
0 volume Vg + (V^- ) representa o volume hipotético 
que deveria ser deslocado pelo pistão para manter o fluxo de mas­
sa real (m ) que circula no compressor, Como ocorrem perdas no3l
fluxo de massa durante a sucção, o deslocamento real do pistão de 






O volume V, é obtido por um processo de compressão adia3 —
bãtico até a pressão de descarga, partindo do volume V,.
2
X/k , , ,V, = V, (P /PJ |m (2.7.23)3 2 s d
A potência teórica (.Wt )^ , também pode ser calculada pe­
las seguintes expressões:
P *li
"th = Ps Vs *a { ^  k - !> I»l <2-7'24»s
ou
Wth = Aa (hd " V  l W' ( 2 - 7 *25)
onde hg = entalpia específica nas condições de pressão e tem
peratura da linha de sucção |j/kg| 
h^ = entalpia específica na pressão da linha de descar-
•»
ga, sendo a temperatura calculada para a compres­
são adiabãtica |j/kg|
As perdas de energia ocorridas entre as potências ,efe~ 
tica (^ ef) e teórica (W^), são denominadas perdas na sucção e 
compressão (ÈgCL)/ ocorrem devido â transferência de calor para
o gás durante o processo de sucção e também no início da compres­
são. A área definida pelos pontos 2' ,2, 3 e 3' representa esta 
perda que pode ser definida pelas expressões abaixo.
ou ainda,
ÊSCIT (Wind - Evsl - W  - Wth l"l (2.7.26)
ÉSCL - *.f - *th l"l C2-7-27’
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2.7.3. PERDAS NO FLUXO DE MASSA
Para compreender a perda no fluxo de massa, deve-se üti 
lizar um conceito levemente diferente daquele usado nas perdas de 
energia, porque neste caso nenhuma das perdas é realmente desper­
diçada para o ambiente. 0 mecanismo de perdas apresenta-se na for 
ma de redução da capacidade do compressor. É possível enumerar as 
seguintes causas que determinam perdas no fluxo de. massa: volume 
morto, vazamentos, refluxo nas válvulas, aquecimento do gás de 
sucção,'restrições das válvulas, e mistura do õleo lubrificante 
com o gás. Seguem abaixo algumas explicações destas perdas.
Perda devido ao volume morto (m ) corresponde à dimi-CvJ-i
nuição do volume de gás admitido por ciclo em relação ao volume 
deslocado. Isto ocorre devido à reexpansão dos gases que ficaram 
confinados no volume morto apõs a descarga de gás do ciclo ante­
rior. Este volume reexpandido (.V ) está ilustrado na figura 10, e 
ê definido pela seguinte expressão:
V = V - V Im 3 I (2.7.28)
p 1 *4 1 1
sendo
P, 1/
V = V C-^ -) n |m3 | (2.7.29)
1 u Ps
onde n representa o índice da transformação politrõpica.
Esta perda em termos de fluxo de massa é dada por:
*C V L  = Vp Pcs  - Í V  I k 9 / s  I
onde




N = velocidade do motor |rpm|
A perda devido ao vazamento de refrigerante (m ) atraJu L
vés da folga radial pistão/cilindro, é determinada instantaneamen 
te pela equação (2.4.8), que integrada ao longo de um ciclo do 
compressor permite obter a massa vazada por ciclo. O produto da 
massa vazada pela velocidade do motor fornecerá m .
Perda causada por refluxo de massa nas válvulas (ni__T )r>r J_i
ê caracterizada para a válvula de sucção, pelo retorno da massa, 
no cilindro para a câmara de sucção, antes que a válvula tenha 
tempo de fechar. De forma semelhante, o refluxo na válvula de dej; 
carga ocorre quando o gás comprimido retorna da câmara de descar­
ga para dentro do cilindro. Naturalmente estas perdas ocorrem sem 
pre ao final dos processos de sucção e descarga.As equações (2.5.1) 
e (2.5.4) definem os fluxos de massa instantâneos através das vã_l 
vulas. Estas equações quando integradas durante um ciclo do com­
pressor, desde que fique caracterizado o refluxo, fornecerão os 
refluxos de massa através das válvulas.
Desde que o gás refrigerante é solúvel no õleo de lubri­
ficação -, pode ser admitida uma perda na capacidade do compres­
sor devido â presença do õleo. Esta perda depende de muitos fato­
res, tais como a quantidade de õleo fluindo dentro e fora do ci­
lindro, concentração de gás no õleo e vice-versa. Entretanto, co­
nhecendo-se a pequena taxa de concentração de õleo (menor que 
0,2%), que circula com o gás refrigerante em sistemas operando 
com compressores alternativos, torna-se razoável desconsiderar es 
ta perda.
A partir do instante em que o refrigerante entra rio cor 
po do.compressor, até o instante de penetrar no cilindro sofre
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acréscimos na temperatura devido â transferência de calor por di­
versas fontes. Não faz parte deste trabalho entrar em detalhes do 
modelo de transferência de calor, objetiva-se simplesmente obter 
o efeito sobre o desempenho do compressor devido â transferência 
de calor ao gás de sucção.
gens como por exemplo: evita a entrada para dentro do cilindro de 
líquido misturado ao gás de sucção, além de resfriar o enrolamen­
to do motor elétrico. Entretanto o aspecto negativo estã em redu­
zir o fluxo de massa devido ao aumento de volume específico com 
a elevação da temperatura do fluido.
Obedecendo aos resultados dos estudos desenvolvidos na 
referência | 12 |, ê possível constatar que o efeito do aquecimen­
to do gás de sucção exerce influência somente sobre o fluxo de 
massa, enquanto a potência consumida pelo compressor não se alte 
ra, permanecendo constante. A perda no fluxo de massa devido ao 
aquecimento na sucção (rô^ ) pode ser então equacionada da seguin­
te forma:
O superaquecimento na sucção apresenta algumas vanta-
AHL = ú t  ~ Aa Ikg/sI (2.7.31)
m = V* a Pcs I kg/s| (2.7.32)
mt = V* ps |kg/s (2.7.33)
Trabalhando com as três equações acima, obtêm-se a per 
da no fluxo de massa como função das condições nas entradas do 




m = fluxo de massa real |kg/s|
mt = fluxo de massa teórico desconsiderando a perda de­
vido ao aquecimento na sucção |kg/s|
V* = volume deslocado teórico que mantém o fluxo de mas 
sa real (ma) com o gás na condição da câmara de 
sucção |m3|
p = densidade do gãs na câmara de sucção |kg/m3|O s
Ps = densidade do gãs â entrada do corpo do compressor 
|kg/m3|
Finalmente deve ser levada em conta a perda no fluxo de
massa devido ã diferença de pressão através das válvulas (rô T) ,DPXj
causada pelos orifícios de sucção e descarga. Esta pode ser obti­
da da seguinte forma:
O fluxo de massa total perdido ( m ) é dado pela diferen1j
ça entre os fluxos de massa ideal (m.) e real (m )1 cl
/
m = m. - Ã |kg/s| (2.7.35)J_i 1 ci
A diferença entre mT e o somatório das demais perdas no 
DPL'
L
fluxo de massa fornece m
> L  = \  ' (*CVL + *LL + IÍ,BFL + V ’ 1 kg/S 1 <2-7.36)
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3. PROGRAMA DE SIMULAÇÃO
3.1. PROGRAMA PRINCIPAL
A estrutura geral do programa de simulação do funciona­
mento do compressor foi obtida a partir do trabalho publicado por 
W. Soedel e S. Wolverton, "Anatomy of a Compressor Simulation Pro 
gram" 113[ . Acrescentou-se a este programa básico uma série de im 
plementos que permitem considerar o efeito do batente sobre a mo­
vimentação das válvulas, bem como obter, a partir das variáveis 
de funcionamento do compressor, a identificação de diversos parâ­
metros que afetam o desempenho do compressor.
O modelo de simulação envolve várias equações diferen­
ciais ordinárias lineares. Três são equações diferenciais de pri­
meira ordem, a saber, a equação da massa no cilindro, a equação 
do vazamento de gás através da folga pistão/cilindro, e uma das 
equações do fluxo de massa através das válvulas. Sendo normalmen­
te esta última a equação do fluxo de massa na descarga, que de­
pois de integrada permite obter a massa acumulada na. descarga do 
compressor.
Um número variável de equações diferenciais de segunda 
ordem, definindo os fatores de participação modal Cq ) completa o 
sistema de equações diferenciais * O número destas equações varia 
de acordo com a quantidade de modos-normais■ de vibração-considera- - 
dos, pois cada equação é definida para um único modo. No presente 
caso admite-se dois modos normais quando as válvulas de sucção e 
descarga estão fora do batente, totalizando assim quatro equações
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diferenciais de segunda ordem, ou então no caso da válvula estar 
encostada no batente, somente um modo é considerado, resultando 
em duas equações de segunda ordem.
O programa está centrado em torno do procedimento de so 
lução que resolve o sistema de equações diferenciais. O método de 
solução adotado é a técnica de Runge-Kutta de quarta ordem. Este 
método é ilustrado (não deduzido) no apêndice 3.
Além do programa principal, existe uma série de subroti 
nas encarregadas de executar diferentes tarefas, como: fornecer va 
lores para a solução do sistema de equações diferenciais, colher 
informações para análise do desempenho do compressor, determinar 
propriedades termodinâmicas do fluido refrigerante, e traçar grá­
ficos dos movimentos das válvulas.
A figura 11 mostra de modo simplificado o fluxograma do 
programa de simulação. Todas as subrotinas, bem como o programa 
principal são comentados a seguir, procurando desta forma esclare 
cer o funcionamento do programa. Também foram incluídos os fluxo- 
gramas simplificados das subrotinas associadas à solução do mode­
lo de simulação, tornando desta forma mais simples a compreensão 
da estrutura lógica do programa.
O programa principal inicia com declarações "REAL" que 
definem espaço no computador para as variáveis subscritas. Algu­
mas variáveis que aparecem no programa principal como também em 
certas “subrotinas estão incluídas em declarações "COMMON".
Inicialmente ê feita a leitura dos dados de entrada, se 
guida do comando de impressão para todos os valores lidos. Este 
procedimento ê interessante pois permite conferir o grande número 
de dados de entrada.
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Logo apõs são definidos os valores das constantes, e 
também algumas variáveis são inicializadas. A condição inicial pa 
ra a execução do programa é dada com o pistão no ponto morto in­
ferior, correspondendo a zero o ângulo do eixo motor (0). As vál­
vulas estão fechadas e o gás no interior do cilindro encontra-se, 
inicialmente, nas condicões da câmara de succão. 0 deslocamento 
do pistão ê dado, para cada passo, por acréscimos de 0,001 radia- 
no no eixo motor. Admite-se, para efeito de cálculos do desempe­
nho, inicio do primeiro ciclo guando o ângulo 0 é igual a 3,700 
radianos, ou seja, o pistão está na fase descendente e ambas as 
válvulas estão fechadas. A convergência da solução do sistema de 
equações diferenciais é atingida a partir do segundo ciclo, com 
o ângulo 0 entre 9,983 e 16,266 radianos.
Apõs os passos iniciais tem--se agora condições de exe­
cutar a integração pelo procedimento de Runge Kutta. Primeiro são 
redifinidas as variáveis do sistema de equações, fazendo Y(I) = 
YN(I), que representam
YN Cl) = m (massa no cilindro)
YN C2) = ®d (massa liberada)
YN C3) = s (velocidade do . 19 modo da sucção)
YN C4 ) = q s (deslocamento do 19 modo da sucção)
YN (5) =
*id
(velocidade_ do 19 modo da descarga)
YN (6) =
gad
(deslocamento do 19 modo da descarga)
YN (7 )
%
(velocidade-do -29 modo-da sucção)
YN (8) =
q 2S
(deslocamento do 29 modo da sucção)
YN (9) -
^ d
(velocidade do 29 modo da descarga)




Agora, com base nos valores instantâneos das variáveis
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acima listadas, chama-se a subrotina VLVDY para determinar o des­
locamento da válvula e a força efetiva sobre ela. Caso algum ele­
mento de área da palheta da válvula atinja um deslocamento igual 
ou maior que a altura do batente, então a válvula acaba de encos­
tar no batente, e a subrotina CONDI deverá ser chamada para deter 
minar os novos valores de velocidade e deslocamento da válvula. A 
subrotina CONDI também é chamada quando a válvula abandona o ba­
tente, ou seja, quando todos elementos de área atingem deslocamen 
tos inferiores ã aqueles quando a palheta encostou no batente.
A seguir é chamada a subrotina RZP, que determina as ra
1
zões de pressão através das válvulas. A subrotina VLVLG define a 
abertura da válvula, além de indicar o tipo de fluxo através das 
válvulas. Com os dados gerados por RZP e VLVLG, a subrotina VLVAL 
encontra o fluxo de massa através das válvulas, enquanto a subroti 
na VAZAM calcula o fluxo de massa vazada através da folga pistão/ 
cilindro.
O índice ISW, utilizado no procedimento de Runge Kutta, 
ê agora igualado a zero, sua função será esclarecida mais adian­
te.
Se as válvulas estão fechadas durante a compressão ou 
expansão puras, não há necessidade de resolver as equações dinâmi_ 
cas das válvulas, nem a equação de fluxo de massa através da vál­
vula de descarga. Somente são resolvidas as equações da massa no 
cilindro e a equação do fluxo de massa vazada. A indicação se há 
ou não alguma válvula aberta é dada por VLVLG.
Agora deve ser decidido qual sistema de equações ..dife­
renciais será resolvido, um deles é relativo à válvula fora do ba 
tente, enquanto o outro é utilizado para a válvula encostada no
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batente. Esta informação, se a válvula está ou não no batente pro 
cede da subrotina VLVDY. As equações diferenciais do sistema as­
semelham-se às equações CC.l), (C.21) e (C.22) apresentadas no 
apêndice C, e o sistema fica:
- equação do fluxo de massa no cilindro 
PU) = DMS - DMD - GFU
- equação do fluxo de massa através da válvula de descar­
ga.
F (2) = DMD
- equações dinâmicas da válvula de sucção - primeiro modo. 
F (3) = SL(Í) - AS Y(3) - BS Y(.4)
F (.4) = Y C3)
- equações dinâmicas da válvula de descarga - primeiro mo 
do.
F (5) = DL CD - AD Y (5) - BD Y(.6)
F (6) = YC5)
- equações dinâmicas da válvula de sucção - segundo modo. 
F(7) = SLC2) - AS2 YC7) - BS2 Y C8)
F (8) = YC7) .
- equações dinâmicas da válvula de descarga - segundo mo­
do.
F (9) = DL C2) - AD2 Y(9) - BD2 YCIO)
F (10) = Y (.9)
- equação do fluxo de massa vazada.
F (11) = .GFU_
Referindo-se às equações (2.6.1) e (2.6.4) ê possível fa­
cilmente identificar os termos das equações dinâmicas descritas 
acima. Enquanto que as variáveis DMS, DMD traduzem as equações 
(2.5.1) e (2.5.4), relativas ao fluxo de massa através das vãlvu-
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las, o termo GFU representa o fluxo de massa através da folga pi£ 
tão/cilindro.
Diferentes coeficientes para as equações dinâmicas das 
válvulas obrigam a utilização de dois sistemas de equações ildife- 
renciais distintos, como mencionados anteriormente, sendo um apLi 
cado para a válvula movimentando-se fora do batente, e o outro 
quando a válvula movimenta-se apoiada no batente.
Considerando-se o método de solução de Runge-Kutta, co­
mo as equações (C.3) e (.C.4), verifica-se que devem ser calcula­
dos para cada equação diferencial quatro valores de "K", todos na 
forma
Kisw  “  At f > usw )
onde
ISW = 1,2,3,4 e At = A0/2IIü>
O valor de ISW é estabelecido pelo programa, enquanto que 
os K valores para as onze equações diferenciais, com os seus ín 
dices apropriados, são armazenados na forma de variáveis subscri­
tas duplas, CON(I,ISW), onde I indica o número da equação dife 
rencial e ISW o valor particular de K. Assim, CON(5,3), repre 
senta K3 da equação diferencial F(5).
Ao iniciar a solução o índice ISW é um, obtendo-se dejs 
ta forma todos os onze valores de C0N(I,1). Na sequência, anteci­
pando o valor do próximo índice, o ângulo do eixo motor é avança­
do por meio passo, como requerido pelo método de Runge-Kutta e o 
volume é recalculado. As variáveis fictícias Y(I), são determina 
das a partir do valor de K calculado. Retorna-se, depois de te­
rem sido calculados P,Pg e P^1, ao início do procedimento de Runge
57
Kutta (ponto 2 no fluxograma). Determina-se então os valores au­
mentados da função F.(I ) , reindexando em seguida ISW para dois, ob 
tendo todos os C0N(I,2). Prossegue-se assim como indicado no flu 
xograma até obter os C0N(I,4). Finalmente, podem ser calculados 
os valores verdadeiros das variáveis YN(I) que correspondem a um 
passo completo. Encerra-se assim o procedimento de Runge-Kutta.
Pode ser feita ainda a determinação do deslocamento da 
válvula, bem como dos fluxos de massa a cada recãlculo de Y(I) den 
tro de um passo da solução. Para isto basta chamar as subrotinas 
VLVDY, VLVAL e VAZAM antes de cada reavaliação dos F(I). Esta for 
ma de solução, apesar de mais precisa, não apresentou resultados 
sensivelmente melhores que compensassem o acréscimo de tempo com­
putacional, sendo por isso abandonada.
Uma vez determinados os valores de YN(I), calcula-se a 
pressão e temperatura do gás no interior do cilindro, como definiL 
do pelas equações (2.3.4) e (2.3.5). Para o processo de compres­
são iiPMI PMS) toma-se como referencial o gás na condição do 
P M I  f enquanto que no processo de expansão (PMS PMI) o referen­
cial ê dado com o gás na condição do PMS. Agora deve ser chamada 
a subrotina EFICY, que a cada passo coleta os dados necessários à 
análise de desempenho do compressor.
Alguns parâmetros importantes como pressão e temperatu­
ra no cilindro, massa liberada, volume e deslocamentos das válvu­
las, podem ser impressos ao final de cada passo.
Para reiniciar um novo passo, retorna-se ao ponto 1 "do 
fluxograma. Casó o ângulo máximo já tenha sido atingido, ê chama­
da a subrotina PLOTEL, encarregada de imprimir os gráficos . .dos 
deslocamentos das válvulas. ,Ao final, antes de concluir a execu -
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ção do programa, também são impressos os índices de avaliação do 
desempenho do compressor.
O significado das diversas variáveis presentes nos flu- 
xogramas ê dado abaixo:
- P = pressão dentro do cilindro
- T = temperatura dentro do cilindro
- Ps ^ = pressões nas câmaras de sucção e des­
carga
- Ts ^ = temperaturas nas câmaras de sucção e
descarga
- THETAX = ângulo do eixo-motor
- XMAX = ângulo máximo da simulação
- H = tamanho do passo no procedimento de
Runge-Kutta
- HB = altura do batente
- V = volume do cilindro
- WS CD, WD(I) = deslocamento do elemento (I) da palheta
- WACI) = deslocamento do. elemento (I) da palheta
- WAA(I) = deslocamento .extendido do elemento (I)
da palheta no batente
- GWCl) = deslocamento do elemento (I) no instan
te de contato com o batente
- B(.I) = força efetiva sobre o elemento (I) da
palheta
- F = força total sobre a palheta
- RC = razão de pressão crítica através da vãl.
vula
- RS, RD = razão de pressão, fluxo normal,através
das válvulas
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RSI, RDI = razão de pressão, refluxo, através das
válvulas
LS, LD, L = n? de elementos de área da palheta
KS, KD, K = n9 de elementos do orifício dà válvula
IUS, IUD, IU = n? de modos de vibração considerados 
ISW = índice da rotina de Runge-Kutta
LBS, LBD, LB 2 palheta acaba de encostar no ba-
tente
KBS, KBD, KB = 2 -»■ palheta acaba de partir do baten-
te
JBS, JBD, JB = 2 palheta encostada no batente com
velocidade negativa
NHBS,NHBD ,NHB = 1 ->■ palheta estã fora do batente
NHBS,NHBD ,NHB = 3 palheta está encostada no batente
ISKIP .= 1 nenhuma válvula está aberta
ISKIP - 2 alguma válvula está aberta
ISF, IDF = 1 válvula sem fluxo
ISF, IDF = 2 válvula com fluxo normal
ISF, IDF = 3 válvula com fluxo normal crítico
XSF, IDF = 4 válvula com refluxo






Figura 11 - Fluxograma do programa principal.
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Figura 11 - Fluxograma do programa principal (continuação)
Figura 11 - Fluxograma do programa principal (continuação).
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3.2. .SUBROTINA? ASSOCIADAS A SOLUÇÃO 
DO MODELO DE SIMULAÇÃO
3.2.1. SUBROTINA VLVDY
a) Função - Determina se existe fluxo normal ou refluxo 
através das válvulas de sucção e descarga pela comparação das pres­
sões nas câmaras com a pressão no cilindro. De acordo com as con­
dições no momento, chamará a subrotina FOSUM e determinará seus 
dados de entrada. Finalmente verifica os deslocamentos das palhe­
tas das válvulas, caso algum elemento da palheta tenha deslocamen 
to negativo ou igual a zero, faz todos os deslocamentos da palhe­
ta iguais a zero. Admitindo-se somente um modo normal de vibração, 
este procedimento é inteiramente exato, jã que para este caso to­
dos os deslocamentos são iguais a zero quando um deslocamento ê 
zero. :Este procedimento ê uma aproximação se mais modos são consã 
derados, desde que seja possível que a palheta toque num -ponto do aj? 
feeiiLo e não toque em outros. Entretanto as dificuldades matemáti­
ca:-; advindas, em termos de novos valores de contorno, não compen­
sam o ganho até onde o problema de engenharia está interessado. A 
lém disso, na prática, em palhetas de válvula,razoavelmente bem 
projetadas,o primeiro modo domina a figura de deflexão de tal for 
ma que este procedimento de fazer todas deflexões iguais a zero 
quando um dos pontos toca o assento e^stá. muito próximo da reali­
dade. Também deve ser mencionado agora que em lugar algum o pro­
grama emprega um coeficiente de restituição. A energia de impacto 
ê dissipada no assento da válvula, e isto segundo|l3 | concorda mui 
to bem com resultados experimentais. A figura 12 ilustra esta sub 
rotina.
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Figura 12 - Fluxograma da subrotina VLVDY-- -
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Figura 12 - Fluxograma da subrotina VLVDY (continuação).
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b) Variáveis de entrada - Curvas de áreas efetivas de 
força, modos normais e frequências naturais de vibração, áreas e- 
lementares das palhetas, espessura e densidade do material das pa 
lhetas, altura dos batentes das válvulas, pressões nas câmaras e 
no cilindro, ângulo do eixo motor e fatores de participação modal 
no deslocamento.
c) Variáveis de saída - Deslocamentos das palhetas de 
sucção e descarga, força efetiva sobre as palhetas, e indicação se 
as palhetas tocam ou partem dos batentes.
,3.2.2. SUBROTINA FOSUM
a) Função - FOSUM é chamada por VLVDY duas vezes para 
cada válvula. Da primeira vez determina as deflexões da palheta 
da válvula e calcula a força efetiva sobre a válvula correspon - 
dente ao primeiro modo de vibração, enquanto que na segunda vez 
obtém a força efetiva relativa ao segundo modo. Além disso tam- 
b?m indica ao programa quando alguma válvula encosta ou parte do 
batente. Ao final, antes de retornar a VLVDY, são verificadas as 
deflexões da palheta. Caso algum deslocamento seja igual ou menor 
que zero, a força efetiva sobre a palheta deve ser também verifi­
cada. Se é positiva, nada deve ser alterado, e isto simplesmente 
significa que a válvula será levantada do assento no próximo pas­
so de integração. Entretanto, se a força é negativa, a válvula é
forçada-contra o assen-t© .— Esta -força-ê absorvida -pelo--assento-- e
naturalmente a força utilizada para acelerar a palheta da válvula 
é zero, assim a força efetiva deve ser posta zero. 0 fluxograma 
da subrotina FOSUM está na figura 13.
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Figura 13 - Fluxograxna da subrotina FOSUM.
Figura 13 - Fluxograma da subrotina FOSUM (continuação).
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a) Variáyei.s de entrada - semelhantes a VLVDY
b) Variáveis de saída - semelhantes a VLVDY
3.2.3. SUBROTINA CONDI
a) Punção - Determina as condições iniciais das equa­
ções dinâmicas das válvulas quando alguma palheta encosta ou par 
te do batente. Estas condições iniciais são os fatores de partici. 
pação modal da velocidade e do deslocamento. A figura 14 represen 
ta o fluxograma de CONDI.
b) Variáveis de entrada - Modos normais -de vibração/ 
áreas elementares das palhetas, fatores de participação modal, e 
indicação de qual válvula está encostando ou partindo do baten­
te .
c) Variáveis de saída - Novos fatores de participação mo 
dal, que serão usados como condições iniciais das novas equações 
dinâmicas das válvulas.
3.2.4. SUBROTINA RZP
a) Função - Calcula as razões de pressão através das
válvulas.
b) Variáveis- de- entrada - Pressões-nas-câmar-as-de - sue- - 
ção e descarga, e no interior do cilindro.
c) Variáveis de saída - Razões de pressão.
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Figura 14 - Fluxograma da subrotina CONDI.
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3.2.5. SUBROTINA VLVLG
a) Função - Determina o instante de abertura da válvula 
pela comparação da pressão no interior do cilindro com a pressão 
na câmara. Antes disso verifica se os deslocamentos das válvula 
são iguais a zero (válvula fechada) . Se isto acontecer, os -sinais 
dos fatores de participação modal da velocidade são verificados; 
no caso de serem negativos são igualados a zero (válvula permane­
ce fechada), sendo positivos indicam que a válvula está partindo 
para o levantamento. Quando os deslocamentos da palheta são maio­
res que zero, evidentemente a válvula já está aberta. Esta sub­
rotina também indica o tipo de fluxo que ocorre durante a abertu­
ra da válvula definindo se é fluxo normal ou refluxo, e ainda a 
condição de ser critico ou sub-crxtico. A figura 15 esclarece o 
funcionamento de VLVLG.
b) Variáveis de entrada - Deslocamentos das palhetas,ra 
zões de pressão através das válvulas, fatores de participação mo­
dal da velocidade, pressões nas câmaras de sucção, descarga e 
no interior do cilindro, e razão de pressão crítica.
ç) Variáveis de salda - Indicações do tipo de fluxo a- 
través das válvulas inclusive quando da tendência da válvula a- 
brir. Define também, através do indicador ISKIP, se ambas as vál­
vulas estão fechadas.
3.2.6.- SUBROTINA -VLVAL
a) Função - Utiliza as informações de VLVLG para defi­
nir o tipo de fluxo através das válvulas, e L_chama a subrotina 
FSUM, que determina a área efetiva de fluxo instantâneo. Na se-
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Figura 15 - Fluxograma da subrotina VLVLG.
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Figura 15 - Fluxograma da subrotina VLVLG (continuação).
quência são definidas as pressões e temperaturas a montante da 
válvula com a finalidade de aplicar as equações do fluxo de mas­
sa. A figura 16 ilustra esta subrotina.
b) Variáveis de entrada - Curvas de áreas efetivas de 
fluxo, deslocamentos das palhetas, áreas elementares dos orifí­
cios das válvulas, razões de pressão através das válvulas, pres­
sões e temperaturas do gás nas câmaras e no interior do cilindro , 
e razão de pressão crítica.
c) Variáveis de saída - Fluxos de massa instantâneos 
através das válvulas.
3.2.6. SUBROTINA FSUM
a) Função - Calcula a área efetiva de fluxo a partir dos 
deslocamentos da palheta e das curvas de áreas efetivas.
b) Variáveis de entrada - Curvas de áreas efetivas e 
deslocamentos da palheta.
c) Variáveis de saída - Áreas efetivas de fluxo.
3.2.7. SUBROTINA VAZAM
a) Função - Determina o fluxo de massa instantâneo atra 
vês da folga radial pistão/cilindro. Para isto calcula os valores 
instantâneos de velocidade do pistão, comprimento de contato en­
tre o pistão e o cilindro, velocidade de escape do" gás, e densida ' 
de do gás dentro do cilindro. Além do fluxo instantâneo de massa 
vazada, também ê calculada a potência instantânea perdida no atri 
to pistão/cilindro.
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Figura 16 - Fluxograma da subrotina VLVAL.
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Figura 16 - Fluxograma da subrotina VLVAL (continuação).
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b) Variáveis de entrada - Viscosidades do-gás refrige­
rante e do óleo de lubrificação, comprimento inicial do contato 
pistão/cilindro, pressão do gás no interior do corpo, pressão e 
temperatura dentro do cilindro, velocidade de rotação do eixo mo­
tor, raio do cilindro, relação entre os raios do pistão e do ci­
lindro, e excentricidade do eixo motor.
c) Variáveis de saída - Valores instantâneos do fluxo 
de massa vazada, e da potência perdida no contato pistão/cilindro.
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3.3. SUBROTINAS ASSOCIADAS A ANALISE DE DESEMPENHO
3.3.1. SUBROTINA WORKI
a) Função - Integra a área do diagrama P-V (diagrama in 
dicado). Esta subrotina ê chamada a cada passo do programa, e a 
área integrada ê armazenada por meio de variáveis indexadas refe­
rentes a cada ciclo do compressor.
b) Variáveis de entrada - Pressão do gás no cilindro,vo 
lume do cilindro, e ângulo do eixo motor.
c) Variável de saída - Trabalho entregue ao gás por ci­
clo .
3.3.2. SUBROTINA WORKV
a) Função - É chamada pela subrotina EFICY somente du­
rante o segundo ciclo da simulação..Determina os trabalhos perdi­
dos nas válvulas, para isto é chamada quando a pressão no cilin­
dro está abaixo da pressão da câmara de sucção, ou então acima da 
pressão da câmara de descarga.
b) Variáveis de entrada - Pressão do gás na câmara de 
sucção ou de descarga, pressão dentro do cilindro, volume do ci­
lindro, e a indicação de qual válvula está sendo utilizada.
c) Variável de saída - Trabalho perdido nas válvulas 
durante a sucção e a descarga.
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3.3.3.-SUBROTINA BFM
a) Função - Calcula o refluxo de massa através das vál­
vulas durante o segundo ciclo. É chamada por EFICY sempre que al­
gum fluxo de massa instantâneo seja negativo. Esta taxa de reflu­
xo de gás ê multiplicada pelo tempo de um passo do programa de s_i 
mulação, e a seguir armazanada numa variável em somatório, que re 
presentará a massa acumulada por refluxo em cada uma das válvulas 
durante um ciclo do compressor.
b) Variáveis de entrada - Refluxo de massa instantâneo, 
e a indicação de qual válvula está sendo usada.
c) Variável de salda - Massa acumulada por refluxo em 
cada válvula durante um ciclo.
3.3.4.-SUBROTINA EFICY
a) Função - Adquire dados -para a-análise de desempenho 
do compressor. Para tanto ê chamada ao final de cada passo do pro 
grama de simulação. Durante o segundo ciclo (9,983<0<16,266) de­
termina também as condições médias do gás durante a sucção . e a 
descarga. Além disso obtém a massa liberada e a massa vazada du­
rante o segundo ciclo. Ao final desta tarefa, calcula todos os ín 
dices de desempenho do compressor, bem como as perdas de potência 
e de fluxo de massa.
b) Variáveis de entrada - Pressão e temperatura>do gás 
dentro do cilindro, condições do gás nas linhas e câmaras de suc­
ção e descarga, massas-acumuladas [vazada e liberada na descarga), 
deslocamentos das palhetas das válvulas, volume do cilindro, velo
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cidade de rotação do motor, fluxos de massa instantâneos através 
das válvulas, coeficiente adiabãtico do gás, índice politrópico, 
diferença de entalpia no evaporador, volume morto, volume desloca 
do, rendimento do motor elétrico, perda de potência nos mancais, 
potência instantânea perdida no atrito pistão/cilindro, e o ângu­
lo do eixo motor.
c) Variáveis de saída - Massas liberadas (ideal,e real), 
massa vazada, refluxos de massa nas válvulas, fluxos de massa 
(ideal e real), trabalhos específicos entregues ao gás (ideal e 
real), potências entregues ao motor elétrico, ao eixo do motor e 
ao gás; potência ideal necessária ao gás, perdas de fluxo de mas­
sa, perdas de potência, eficiências do compressor, e ainda pro­
priedades termodinâmicas do gás nas linhas, câmaras, e durante os 
processos de sucção e descarga.
3.4. SUBROTINAS DAS PROPRIEDADES DO FLUIDO REFRIGERANTE
Estas subrotinas permitem avaliar de maneira precisa as 
propriedades do fluído refrigerante sob as formas de vapor super 
aquecido, ou ainda líquido e vapor saturados. Podem ser usadas pa 
ra os refrigerantes R-12, R-22 e R-502. Foram obtidas da referên­
cia 114 | .
3.4.1. FUNÇÃO SPVOL
a) Variáveis de entrada - Pressão e temperatura do va­
por .
b) Variável de saída - Volume específico do vapor.
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3.4.2. FUNÇÃO TSAT
a) Variável de entrada - Pressão de saturação.
b) Variável de saída - Temperatura de saturação.
3.4.3. SUBROTINA VAPOR
a) variáveis de entrada - Pressão e temperatura do va­
por superaquecido.
b) variáveis de saída - Valores específicos de: volume, 
entalpia e entropia do vapor superaquecido.
3.4.4. SUBROTINA SATPRP
a) Variáveis1 de entrada Temperatura de saturação
b) Variáveis de saída - Pressão de saturação/volumes es 
pecíficos do líquido e do vapor saturados,entalpias específicas do 
líquido e do vapor saturados,e entropias específicas do líquido e 
do vapor saturados.
3.4.5. SUBROTINA SPHT
a) Variáveis de entrada - Pressão e temperatura do flui
do.
b) Variáveis de saída - Calor específico a volume cons­
tante, calor específico a pressão constante, coeficiente adiabáti 




a) Função - Realiza interpolações e extrapolações linea 
res. É utilizada, por exemplo na determinação das áreas efetivas 
de fluxo e de força, função dos deslocamentos da palheta da válvu 
la.
b) Variáveis de entrada - Variável independente, grande 
zas dependente e independente, e número de pontos gue formam a 
curva.
c) Variável de saída - Variável dependente.
3.5.2. SUBROTINA PLOTEL
a) Função - Traça gráficos através da impressora de 132 
posições. Apesar de nao possuir uma boa resolução, permite obser­
var por exemplo, os deslocamentos das palhetas das válvulas. Esta 
subrotina foi obtida em |15|.
b) Variáveis de entrada - número de curvas a serem plo- 
tadas, número de pontos das curvas, valores máximo e mínimo do ei 
xo das ordenadas, valor máximo do eixo das abcissas, e os vetores 
das__variáveis _dependente . e .independente.
c) Variáveis de saída - Gráficos plotados pela impres­
sora.
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3.6. VARIÁVEIS DE ENTRADA
A seguir são apresentados todos os dados de entrada ut_i 
lizados no programa de simulação. Estes dados referem-se ao com­
pressor padrão, ou seja, permitem ao programa de simulação repre­
sentar da melhor maneira possível as reais condições de funciona­
mento do compressor.
As curvas de áreas efetivas de fluxo e força, função do 
deslocamento da palheta, tanto para fluxo normal como fluxo rever 
so, foram determinadas em experimentos realizados por Ferreira 
| 0 5 [ . As figuras 17,18,19 e 20 ilustram estas curvas para as vá^ L 
vulas de sucção e descarga respectivamente.
Na determinação do movimento das válvulas considerou-se 
os dois primeiros modos normais de vibração, correspondendo âs 
duas primeiras frequências naturais, isto quando a válvula vibra 
fora do batente. Na condição da válvula estar encostada no baten­
te admitiu-se somente o primeiro modo normal e sua frequência na­
tural correspondente.
Obedecendo â metodologia apresentada no apêndice 2, as 
palhetas das válvulas foram subdivididas em áreas elementares,ten 
do a palheta de sucção doze elementos de área, e a palheta de dejs 
carga treze elementos. A figura 21 esclarece a forma de divisão 
adotada. No caso dos orifícios de sucção e descarga das válvulas 
não houve necessidade'de subdivisão, pois estes são pequenos em 
relação â área das palhetas. A válvula de sucção possue dois ori­
fícios, enquanto a válvula de descarga possue.somente um. Abaixo 
estão listadas as áreas elementares das palhetas e dos orifícios.
0,5  1,0 1,5 2,0  2,5 3,0
-3
Deslocamento da palheta (10 m)
Figura 17 - Ârea efetiva de fluxo - válvula de sucção.
Deslocamento da palheta (IÕ*m)
Figura 18 - Ârea efetiva de força - válvula de sucção.
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Deslocamento da palheta (10 m)
Figura 19 - Ârea efetiva de fluxo - válvula de descarga.
Deslocamento da palheta ( 10 m)
Figura 20 - Ârea efetiva de força - válvula de descarga*
DESCARGA
Figura 21 - Elementos de área das palhetas.
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ÃREAS ELEMENTARES DAS PALHETAS DAS VÃLVULAS | IH2 |
Elemento Válvula de Válvula de
de área sucção descarga
1 3,727.1o"3 1,704.IO“ 3
2 3,727.IO-3 1,793.10~3
3 1,044.IO-3 1,837.10~3
4 1,044.10-3 1,965.10“ 3
5 ,1,546.1o"3 2,113.10~3
6 1,125.IO-3 2,168.10“ 3
7 1,125.10~3 1,121.10~ 3 
‘8 1,318.IO-3 1,793.10“ 3
9 1,546 .IO-3 1,837.10“ 3
10 1,125.10~3 1,965.10~3
11 1,125.10~3 2,113.IO“ 3
12 1,318.10~3 2,168.IO“ 3
13 - 1,121.10“ 3
ÁREAS ELEMENTARES DOS ORIFlCIOS DAS VÃLVULAS |m2|
Elemento Válvula de Válvula de
de área sucção descarga
1 1,541.10~ 3 1,093.10“ 3
2 1,541.10~ 3
A obtenção experimental dos modos normais e frequências 
naturai-s de-vibração também-foram feitas -por -Ferreira' e estão re­
latadas em I0 5 1. Tem-se que para cada elemento de área da palheta 
da válvula fica definido um valor do modo normal,determinando as­
sim a figura de deformação da palheta relativa a cada um dos mo­
dos independentes considerados.
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Devido às pequenas dimensões das palhetas, foram utili­
zados nos experimentos de modos normais e frequências naturais , 
modelos ampliados, que se mostraram eficientes na condicão das pa 
lhetas estarem vibrando livremente. Entretanto, quando a palheta 
vibra encostada no batente os resultados obtidos não foram satis­
fatórios, apresentando-se pouco confiáveis, obrigando assim consi 
derar somente o primeiro modo normal de vibração nesta condição.
FREQUÊNCIAS NATURAIS |Hz|
Fora do batente Encostada no batente
válvula de sucção - 1? modo 254 650
29 modo 1200 -
válvula de descarga _- 19 modo 550 800
29 modo 1350 -
MODOS NORMAIS ■- VÃLVULA DE SUCÇÃO
Elemento de área Fora do batente Encostada no batente
19 modo 29 modo 19 modo
1 0,537 0,655 0,500
2 0,537 -0,655 0,500
3 0,881 0,478 0,000
4 0,881 -0,478 0,000
5 0,317 0,640 1,000
6 0,169 0,368 0,800
7 0,081 0,156 0,400
8 0,022 0,034 “ - 0,100 -
9 0,317 -0,640 1,000
10 0,169 -0,368 0,800
11 0,081 -0,156 0,400
12 0,022 -0,034 0,100
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MODOS NORMAIS - VÃLVULA DE DESCARGA
4
Elemento de área Fora do batente Encostada no batente
19 modo 29 modo 19 modo
1 1,000 0,000 0,000
2 0,733 -0,360 0,300
3 0,552 -0,813 0,700
4 0,319 -1,000 1,000
5 0,159 -0,707 0,700
6 0,078 -0,327 0,300
7 0,026 -0,109 0,000
8 0,733 0,360 0,300
9 0,552 0,813 0,700
10 0,319 1,000 1,000
11 0,159 0,707 0,700
12 0,078 0,327 0,300
13 0,026 0,109 0,000
Os parâmetros construtivos do compressor utilizados pe­
los programa são:
— *
- área total dos orifícios de sucção = 0,3083.10 |m2|
- área total do orifício de descarga = 0,1093.10. |m2|
- espessura da palheta de sucção = 0,2080.10 3 |m|
-3 i i- espessura da palheta de descarga = 0,1570.10 |m|
- altura do ba tenteada válvula ~de sucção-= 0 t5500.í0 I m I
-3 i i- altura do batente da válvula de descarga = 0,9000.10 |m|
- volume morto = 0,143.10 6 |m3| .
- densidade do material das palhetas das válvulas = 
0,780.10“ iN.sVm1* |
2
- excentricidade do eixo motor = 0,797.10 |m|
- raio do cilindro = 0,1050550.10 1 |m|
- relação entre raios do pistão-e do cilindro = 0,9992861
- comprimento inicial do contato pistão/cilindro =
0,200.10*"1 Jm|
As condições de teste determinadas para o funcionamento 
do compressor são:
- temperatura de condensação = 327,6 |K|
- temperatura de evaporação = 249,8 |k |
- temperatura de sub-resfriamento do líquido = 305,4 J K|
- temperatura de superaquecimento do gás = 305,4 |k |
Estas condições definidas acima, determinam então as 
pressões nas linhas de sucção e descarga. As pressões nas câmaras 
de sucção e descarga foram admitidas iguais as pressões nas li­
nhas , não sendo então considerada perda de carga no caminho entre 
a entrada e saída do corpo do compressor, e as câmaras de suc­
ção e descarga. Também não foram admitidas variações de pressão 
nas câmaras•(pulsações de gases) como função do ângulo, do eixo-mo 
tor. Segue portanto que,
- pressão na linha de sucção = 0,1323.10e |Pa|
- pressão na linha de descarga = 0,1349.107 |jPa,|
- pressão na câmara de sucção = 0,1323.106|Pa|
- pressão na câmara de descarga = 0,1349.107 |Pa|
A temperatura de sucção ã entrada do compressor já está 
determinada pela condição de funcionamento dada acima, enquanto 
que as temperaturas à saída do corpo (descarga) , e nas câmaras fo 
ram obtidas experimentalmente com utilização de termopares cobre- 
constantam.
- temperatura na linha de sucção = 305,4 |k |
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- temperatura na linha de descarga = 363,2 |k |
- temperatura na câmara de sucção = 392,2 |k |
- temperatura na câmara de descarga = 448,2 |k |
Os dados relativos ao refrigerante R--12 e ao õleo lubri 
ficante são:
- constante do R-12 = 68,75 |N m/kg K|
- viscosidade do R-12 = 0,1659.10 * |N s/m2 |
“ 2
- viscosidade do õleo lubrificante = 0,3880.10 |N s/m2|
- a condição de funcionamento do compressor definida aci­
ma, determina para o R-12 uma diferença de entalpia no 
evaporador de 0,1442.106 |j/kg|
- o coeficiente adiabãtico ê sensível à pressão e a tempe 
ratura. Foi tomado então um coeficiente adiabãtico mé­
dio, igual a 1,134, guando as equações (2.7.24) e (2.7.25 ) 
apresentam resultados semelhantes.
Outros dados ainda necessários ao programa são:
- perda de potência nos mancais = 11,60 |w|
- rendimento do motor elétrico = 0,75
- velocidade de rotação do eixo-motor =59 |Hz|
- mudança total no ângulo do eixo-motor = 16,50 |rad|
- tamanho do passo no procedimento de Runge-Kutta = 0,001 
|rad|
As condições iniciais definidas são:
- pressão no interior do cilindro = 0,1323.106 |N/m2|
- temperatura no interior do cilindro = 3 92,2 |K|
- ângulo do eixo-motor =0,0 |rad|
Os coeficientes de amortecimento utilizados nas equa­
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ções dinâmicas das válvulas, foram avaliados a partir dos resulta 
dos experimentais do movimento das válvulas no compressor protõti. 
po. Fazendo-se variar estes coeficientes procurou-se ajustar os 
deslocamentos das válvulas calculados pelo programa de simulação 
com os resultados experimentais.
COEFICIENTES DE AMORTECIMENTO
Fora do batente Encostada no batente 
válvula de sucção - 19 modo 0,15 0,05
29 modo 0,15
válvula de descarga - 19 modo 2,10 3,00
29 modo 2,10 -
Finalmente utilizando-se ainda do compressor padrão foi de 
terminado o índice médio dos processos politrõpicos. Para isto foi 
traçado o diagrama PV em coordenadas logarítmicas, obtendo-se um 
valor médio de 1,10 para este índice.
r
3.7. VARIÁVEIS DE SAÍDA
Ao final de cada passo de execução do programa de simu­
lação podem ser obtidas as seguintes variáveis de funcionamento 
do compressor:
- pressão e temperatura do gás no interior do cilindro
- volume do cilindro
- massa liberada acumulada na descarga
- massa vazada acumulada
- fluxos de massa instantâneos através das válvulas
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- fluxo de massa vazada instantâneo
- massa de gás dentro do cilindro
- deslocamentos e velocidades de cada elemento de área das^> 
palhetas das válvulas
- posição angular do eixo motor em relação ao início da 
simulação.
As variáveis descritas acima, permitem que sejam deter­
minados parâmetros importantes no funcionamento do compressor ao 
longo de um ciclo, tais como:
- massa de gás liberada
- massa de gás vazada
- refluxo de massa nas válvulas
- fluxo de massa através do compressor
- trabalho específico entregue ao gás pelo pistão
- potência consumida pelo motor elétrico
- potência disponível no eixo motor
- potência indicada
- potência efetiva
Uma vez determinadas estas grandezas acima, e definidas 
as condições de funcionamento do compressor ideal, é possível i- 
dentificar as seguintes perdas e eficiências no compressor simula 
do.
Perdas de potência:
- perda no motor elétrico
- perda-mecânica total
- perda no atrito pistão/cilindro
- perda na válvula de sucção
- perda na válvula de descarga
perda durante a sucção e compressão
Perdas no fluxo de massa:
perda por aquecimento na sucção 
perda devido ao volume morto 
perda devido ao vazamento 
perda por refluxo na sucção 
perda por refluxo na descarga 
perda nas válvulas
Eficiências:
eficiência do motor elétrico 
eficiência mecânica 
eficiência termodinâmica 
eficiência de energia 
eficiência do fluxo de massa 
eficiência de desempenho 
EER (Energy Efficiency Ratio)
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4. ANAlise dos resultados
4.1. COMPARAÇÃO ' DOS RESULTADOS DO PROGRAMA DE 
SIMULAÇÃO COM RESULTADOS EXPERIMENTAIS
Com o objetivo de avaliar o grau de fidelidade dos re­
sultados alcançados, são mostrados adiante diferentes gráficos 
que comparam resultados experimentais obtidos por Ferreira |16|, 
com resultados do programa de simulação utilizando os dados de 
entrada do compressor padrão, apresentados anteriormente no item
3.6.
Referindo-se inicialmente ao diagrama pressão-ângulo do 
eixo (0), figura 22, verifica-se que as curvas do experimento e 
da simulação concordam bem, a menos do trecho compreendido entre 
5,40 e 5,80 radianos. Nesta faixa ao redor do PMS, a curva obtida 
pela simulação cdecresce rapidamente apôs a pressão máxima, para 
em seguida decrescer lentamente na região próxima â pressão de 
descarga (P^)• Este comportamento deve ser atribuído â hipótese 
simplificativa de manter constante a pressão na câmara de descar­
ga. Isto pode ser comprovado pela referência |17| onde são com­
parados diagramas pressão-ângulo do eixo considerando e desprezan 
do a pulsação dos gases nas câmaras.
Os diagramas fechados pressão-volume, mostrados na fi­
gura- 2 3 também -comparam ’O -experimento com - a- simulação- —Os, maiores , - 
afastamentos das curvas, exceto na região identificada no parãgra 
fo anterior, ocorrem nos trechos de expansão e compressão puras, 
que entretanto são compensados mutuamente de modo que os traba­
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dos pelas áreas dos diagramas P--V, diferem de somente 1,2%. Estas 
diferenças são causadas pelo fato do ciclo real possuir diferen­
tes taxas de troca de calor através da parede do cilindro ao lon­
go do ciclo, enquanto que a simulação adota simplesmente um valor 
médio de "n" durante todo o ciclo. Seria possível utilizar dife­
rentes valores do expoente politrópico (n) em função do ângulo do 
eixo-motor (0) , entretanto este acréscimo de cálculos pouco redu­
ziria a pequena diferença de área entre os diagramas do experimen 
to e da simulação.
Outro aspecto importante a ser verificado ê a movimenta 
ção das palhetas das válvulas. A referência1131 que se constitui na fon 
te básica para o desenvolvimento do programa de simulação, não leva em conta o 
efeito do batente sobre o deslocamento da palheta da válvula. En­
tretanto ,após serem obtidos os resultados experimentais, verifi - 
cou-se como indica a figura 24, que o batente influi significati­
vamente na movimentação da palheta da válvula de sucção. Nesta f_i 
gura,o deslocamento da palheta de sucção produzido pelo programa 
de simulação (desconsiderando a existência do batente) gera de-
-  3
flexões maximas da ordem de 2,0.10 m para o elemento de area 1 
(conforme a figura 21), enquanto o deslocamento medido experimen-
-3
talmente para a mesma região da palheta não ultrapassa 0,6.10 m. 
Esta discrepância entre os movimentos obrigou a consideração do 
batente para a válvula de sucção, e a figura 25 indica os movimen 
tos do elemento de área 1 da palheta para a nova situação. Veri­
fica-se que a concordância das curvas não é perfeita, apesar da 
sensível melhora em relação â figura anterior. Podem ser levanta­
das três causas possíveis para a diferença dos movimentos experi­
mental e simulado, a saber: (i) a dificuldade de se obterem ex­
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dos na equação (2.6.14) quando a válvula vibra encostada no baten 
te, obrigou a utilização de valores arbitrados como sugerido no 
item 3.6;(ii) na definição do instante de partida da válvula do 
batente a simplificação adotada (velocidade negativa, e deflexões 
dos elementos de área da palheta menores do que no instante de 
contato com o batente) deveria ser substituída pelo cálculo e mo­
nitoramento da força entre a palheta e o batente como sugere Ha­
milton | 181 . Entretanto o calculo desta força ê difícil pois re­
quer o conhecimento da derivada de terceira ordem do deslocamen­
to, exigindo assim grande precisão na obtenção das deflexões da 
palheta, obrigando portanto a consideração de pelo menos três mo­
dos normais de vibração, que não foram possíveis de obter; (iii) 
o movimento da válvula tamlSêm ê afetado pela pulsação do gás na 
.câmara de sucção, fato que não foi considerado na simulação.
Com o objetivo de ilustrar a movimentação de todos os 
elementos de área da palheta de sucção, ê apresentada a figura 26. 
Junto ãs curvas estão indicados os números correspondentes a cada 
elemento da palheta, como representado na figura 21. Observa-se 
que os elementos simétricos em relação ao eixo longitudinal que 
passa pelo centro da palheta tem deslocamentos idênticos. Isto de 
ve-se ao fato destes elementos simétricos possuirem o primeiro mo 
do normal de vibração semelhantes. Além disso, para a válvula fo­
ra do'batente o segundo modo não-tem qualquer contribuição, por­
que a força generalizada (numerador do lado direito da igualdade 
de equação (2.6.1))ê igual a zero. Ainda com auxílio da figura 26 
cómprova-se que a palheta de sucção permanece encostada no baten­
te a maior parte do tempo de abertura da.válvula. O contato da pa 
lheta com o batente dá-se nos elementos de área 3 e 4, que man­
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tuação.
Os movimentos medido e simulado da palheta da válvula 
de descarga estão ilustrados na figura 27. Observa-se que apesar 
da igual duração de abertura das válvulas, as fases descendentes 
dos movimentos não estão próximas. Esta diferença acontece justa­
mente na região em torno do PMS, ou seja, , no trecho onde ocorre 
a maior diferença entre as pressões medida e simulada como comen­
tado anteriormente, e também verificado pela figura 22. É possí­
vel então concluir que a simplificação assumida, não considerando 
a pulsação de gás na câmara de descarga;seja a causa principal do ^  
desvio apontado.
De forma análoga â válvula de sucção, ilustra-se na fi 
gura 28 as deflexões dos diversos elementos de área da palheta de 
descarga. Também é possível verificar que as áreas simétricas (em 
relação ao eixo que divide a palheta em duas partes iguais) pos­
suem deslocamentos semelhantes. A exemplo da válvula de sucção, a 
contribuição no movimento da palheta do segundo modo normal de vi 
bração é nula. Isto porque o valor do segundo modo normal do ele­
mento de área sobre o orifício é zero, -anulando desta forma o ^ nu­
merador do lado direito da igualdade na equação (2.6.4). Deve ain 
da ser enfatizado que a palheta da válvula de descarga, sob as 

























Duração de abertura da válvula (rad)



















Durapõo de abertura da válvula (rad)
Figura 28 - Deslocamentos dos elementos de área da palheta da
válvula de descarga.
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4.2. ANÁLISE DAS PERDAS DE ENERGIA 
E DE FLUXO DE MASSA
As equações deduzidas no Item 2.7 permitem individuali­
zar e quantificar diversas perdas de energia e de fluxo de massa 
que reduzem o desempenho do compressor. Os resultados obtidos re- 
ferem-se ao compressor padrão nas condições de funcionamento indjL 
cadas no item 3.6, e estão listados abaixo:
— 3
- fluxo de massa ideal (nu) = 2,105.10 |kg/s|
_  3
- fluxo de massa real (ma) = 1,104.10 |kg/s|
_  3
- perda total de fluxo de massa (m^ ) = 1,001.10 |kg/s|
_
- perda devida ao volume morto (m ) = 3,032.10 |kg/s|CVXi
-  5
- perda devida ao vazamento (n^ jj) = 3,701.10 |kg/s|
- perda devida ao refluxo na sucção (™BFSL  ^ =
1,494.10~ 5 |kg/s|
- perda devida ao refluxo na descarga (^ BFaij) =
7,295.10_ 5 |kg/s|
- perda devida ao superaquecimento na sucção (m ) =HL
3,345.10" |kg/s|
\
- perda nas válvulas (m ) = 2,361.10 |kg/s|DrL
- potência teórica (W^) = 60,41 |W|
- potência entregue ao motor elétrico ) = 145,4 |W|
- potência disponível no eixo-motor '(W = 109,1 |W|
- potência indicada (.W^ = 93,22 |W|
- potência efetiva (Wef) = 79,65 |W|
- perda total de potência (Ê^ ) = 85,00 |W|
- perda no motor elétrico (Ê^) = 36,35 |W|
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- perda mecânica nos mancais CÊ__). = 11,60 |w|
JtxLi
- perda mecânica no atrito pistão/cilindro (È ) =
GPL
4,23 |W|
- perda mecânica total (Êp^ ) = 15,83 |,w|
- perda na válvula de sucção (Év L) = 9,25 |w|
- perda na válvula de descarga (Ê ) = 4,32 Iwl
VdL
- perda na sucção e compressão (ÊgCL) = 19,42 |w|
As contribuições individuais de cada perda em relação 
âs perdas totais de energia e fluxo de massa estão indicadas nas 
figuras 29-a e 29.b respectivamente.
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È ML 8 4 2 , 8  %
li-1li.
•ÜJ 1 8 , 6 %
10 , 9 %
^VdL ” 5 , 1  %




VÁLVULA DE SUCÇÃO 
VÁLVULA DE DESCARGA
SUCÇÃO E COMPRESSÃO
a)  Perdas de e n e r g i a
m HL = 3 3 , 6 %
m CVL = 3 0 , 3 %
II-I
■£ 3 , 7  %
™BF*L= 1,5 %
f^BFdir 7 ,3  %








b )  P e r d a s  de f luxo de massa
Figura 29 - Perdas de energia e fluxo de massa no compressor,
Analisando inicialmente a figura 29 * a verifica-se que a
perda de energia no motor elétrico (É ) ê a maior de todas as
perdas, representando quase o dobro da segunda maior perda ' ,
ocorrida durante a sucção e a compressão . Ê interessante notar
também que a perda de energia na válvula de sucção (ÈVsL) é duas
vezes maior do que a perda, na válvula de descaraa (E n ) .
VdL
Com respeito ás perdas de fluxo de massa (.figura 29.b),
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três são realmente representativas: a maior delas,denominada per 
da por aquecimento do gã,s na sucção (ró^), ocorre pelo aumento do 
volume específico do gãs no caminho entre a entrada do compressor 
e a câmara de sucção. A segunda maior perda (róçVL) é causada pe 
la presença do volume morto, enquanto a terceira (™DpL) engloba 
as perdas nas duas válvulas, atribuída às restrições causadas pe­
los orifícios de sucção e descarga. As outras três perdas res­
tantes, mesmo somadas, pouco contribuem na perda total do fluxo 
de massa. Deve ainda ser observado que a perda por refluxo na des 
carga (róBF(jL) ® quase cinco vezes maior que a perda por refluxo 
na sucção CmBp^L)•
A eficiência de energia (n ) ê igual a 41,5% e pode ser 
sub-dividida no produto de três outras eficiências, que são:
- eficiência do motor elétrico (n .) =75,0%mot '
- eficiência mecânica = 85,5%
- eficiência termodinâmica =64,8%
A mais baixa destas três eficiências, , está asso-' ter
ciada às perdas-termodinâmicas ocorridas â entrada, dentro, e na 
saída do cilindro do compressor. A eficiência de energia(Hg)igual 
a 41,5% significa que dos 145,4 |w| de potência fornecidos ao
compressor (É^ ) , seriam necessários somente 60,4 | w! para man­
ter o fluxo de massa real (m ) , sendo então dissipados 85 |w| pa-a.
ra o ambiente sob a forma de perdas.
A eficiência de massa 0l A  foi de 52,5% indicando queIUcl
o fluxo .de massa real (ma)., igual a 1,10.10 | kg/s | poderia ser 
elevado até o valor de 2,10.10 Ikg/sJ que xepresenta o fluxo de 
massa ideal (rò^ ) •
0 produto entre as eficiências de energia (ti ) e fluxo
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de massa Cr'maí produz a eficiência de desempenho (n ) , responsa
vel pela avaliação global do desempenho do compressor. Obteve-se
pela simulação um n de 21,8% que indica quanto estã afastado o
P
desempenho do compressor real em comparação com um compressor




4.3. INFLUÊNCIA DA. RAZÃO DE COMPRESSÃO
Entende-se por razão de compressão a relação entre as 
pressões das linhas de descarga e de sucção (P^ g) • Esta re­
lação pode ser alterada fazendo-se variar a pressão tanto â en­
trada como a salda do compressor. Com o intuito de identificar a 
influência diversa de uma mesma razão de compressão sobre o desem 
penho do compressor foram utilizados dois métodos distintos para 
variar as razões de compressão: (i) mantendo constante a pressão 
de descarga CP£d = 13,49.105 |Pa|)fez-se variar a pressão de suc­
ção entre 1,00.105 e 2,61.105 |pa|;(ii) mantendo constante a pre^ 
são de sucção (P£s = 1/323.105 |ps | )fez-se variar a pressão : de 
descarga entre 8,48.105 e 18,86.105 |pa|.Os resultados obtidos 
estão indicados nas figuras 30, 31 e 32, onde as curvas em traço 
contínuo representam a condição (i) e as curvas tracejadas a con­
dição (ii) .
Na. faixa de razões de compressão entre 6,5 e 13,5 ê
fácil observar que a mudança no fluxo de massa (figura 30) ê mui­
to mais sensível ã curva das variações da pressão de sucção do 
que da pressão de descarga; nesta faixa a primeira curva caiu em 
66%, enquanto a segunda curva caiu em somente 21%. Também fica 
evidente, em ambos os casos, a diminuição do fluxo de massa para 
valores crescentes da -razão de compressão.
De forma semelhante,para a mesma faixa de variação da 
razão de compressão, verifica-se que a curva da potência elétrica 
requerida (figura 31), correspondente às alterações na pressão de 
sucção, tem uma queda de 44%, enquanto a curva das alterações na 
pressão de descarga aumenta em 8%. Deve ser notado que estas duas
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curvas variam diferentemente em relação ao aumento da razão de 
compressão: para a curva que representa variações de pressão na 
sucção a queda da potência requerida é acentuada, enquanto no ou­
tro caso a potência elétrica tende a aumentar, e logo em seguida 
manter-se constante.
O resultado da combinação das curvas de fluxo de massa 
(Ü^ ) e potência consumida CÈ^n) ê traduzido pela curva de eficiên 
cia de desempenho (.Tipi representada na figura 32.
Foram obtidos resultados experimentais para diferentes 
razões de compressão fazendo-se variar a pressão de sucção. A com 
paração deste experimento com a simulação pode ser vista nas fi­
guras .30 e 31.
A comparação dos resultados experimentais e simulado é 
bastante boa com respeito â potência elétrica requerida (figura 
31). Entretanto, comparando-se os resultados do fluxo de massa 
ifigura 30) observa-se que o afastamento entre o experimento e a 
simulação aumenta â medida que a razão de compressão diminue. Es­
te fato pode ter a seguinte explicação: o modelo de simulação ad­
mite a simplificação que as pressões das câmaras de sucção e de£ 
carga são iguais às pressões na entrada e saída do corpo do com­
pressor. Para pequenas taxas de fluxo de massa esta aproximação 
não leva a erros consideráveis, entretanto com o aumento do fluxo 
de massa as perdas de carga dentro do compressor, principalmente 
no tubo de descarga, crescem sensivelmente, diminuindo assim a 
massa circulante. Portanto na análise de funcionamento do compres 
sor para pequenas razões de compressão ê desejável considerar a 
perda de carga nos caminhos entre as câmaras e os passadores de 

























































( % ) o g u 9 d u u a s e p  a p  o j o u g j a y g
116
4.4. INFLUÊNCIAS SOBRE O MOVIMENTO DAS 
PALHETAS DAS VÁLVULAS
O movimento de deflexão das palhetas das válvulas, como 
visto anteriormente, é dado por equações semelhantes .à equação 
(B.17). Nesta equação encontram-se os seguintes termos que carac­
terizam a palheta da válvula: modos normais de vibração (<b e.úi ),m n
frequências naturais de vibração (u^), espessura da palheta (h) e 
densidade do material da palheta (p). Os três primeiros parâme-- 
tros citados foram alterados individualmente ..nos'itens. 4.4.1 , 
4.4.2 e 4.4.3 com o objetivo de avaliar suas influências particu­
lares sobre -o movimento das palhetas-de sucção -e-descarga. Evi­
dentemente não é possível alterar estes parâmetros separadamente 
em uma válvula real, pois a mudança de qualquer um deles implica 
na alteração dos demais. Entretanto como o objetivo do trabalho é 
introduzir ao estudo do movimento das válvulas esta abordagem tem 
significado.
Na sequência são mostrados diversos gráficos dos movi­
mentos das palhetas das válvulas, correspondendo sempre ao elemen 
to de área 1 da figura 21, tanto para a válvula de sucção como pa 
í ra a válvula de descarga, porque este elemento é o mais importan­
te da palheta, pois situa-se sobre o orifício da válvula.Além di£ 
so, como o movimento da palheta da válvula de sucção é significa­
tivamente predominante para a condição "encostada no batente", as 
alterações na válvula de sucção foram feitas sempre para este ca­
so. Nos gráficos apresentados utilizou-se traço com linha cheia 
para identificar as curvas relativas ao compressor padrão, permi­
tindo assim que as curvas tracejadas representem alterações dos 
parâmetros estudados.
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4.4.1. INFLUÊNCIA DO 1? MODO NORMAL DE VIBRAÇÃO
Os modos normais de vibração t<j> e ^n) além de estarem 
contidos nas equações do tipo (B.17), também participam diretamen 
te no cálculo da deflexão e da velocidade da palheta, como por 
exemplo nas equações (.2.6.8) e (2.6.12). A figura 33 mostra as 
alterações provocadas no movimento da palheta de sucção quando o 
modo normal do compressor padrão, igual a 0,50, ê acrescido e
diminuido em 50%.
Observa-se que um aumento do modo normal de vibração le 
va a palheta a executar movimentos de maior amplitude, ao mesmo 
tempo em que a duração de abertura da válvula ê reduzida.
O efeito provocado sobre a válvula de descarga ê seme­
lhante, no caso, houve um decréscimo de 25 a 50% do modo normal, 
acarretando uma redução na amplitude do deslocamento e um aumento 
na duração de abertura da válvula, o que pode ser visto na figu­
ra 34.
4.4.2. INFLUÊNCIA DA FREQUÊNCIA NATURAL DO 1? MODO
NORMAL DE VIBRAÇÃO
As figuras 35 e 36 ilustram as deflexões das palhetas 
das válvulas sob o domínio de diferentes frequências naturais_pa- 
ra o 19 modo normal. O comportamento das duas válvulas assemelham 
se, de tal sorte que menores valores da frequência natural provo­
cam maiores amplitudes de deflexão da palheta, ocorrendo ainda re 
dução do tempo de abertura da válvula. Verifica-se, pelas figu­
ras, que o movimento das palhetas, especialmente a de sucção, ê 
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Duração de abertura da válvula (rad)
Figura 34 - Influência do 19 modo normal no deslocamento






















































































Durapão de abertura da válvula (rad)
Figura 36 - Influência da frequência natural do 19 modo normal 
no deslocamento da palheta da válvula de descarga.
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quência natural de vibração.
4.4.3. INFLUÊNCIA DA ESPESSURA DA PALHETA
Para avaliação do efeito da espessura da palheta sobre 
o movimento da vãlvula foram admitidas duas espessuras diferen­
tes, uma delas o dobro e outra metade da espessura da palheta do 
compressor padrão. Percebe-se facilmente que a amplitude e o nú­
mero de picos do movimento diminue â medida que a espessura aumen 
ta, ao contrário, a duração da abertura do movimento aumenta com 
o acréscimo da espessura. As palhetas das duas válvulas, sucção e 
descarga, tem comportamentos idênticos também neste caso, e as f:L 
guras 37 e 38 mostram, os resultados alcançados.
4.4.4. INFLUÊNCIA DO COEFICIENTE DE AMORTECIMENTO
O coeficiente de ámortecimento (.£) também aparece em 
equações semelhantes à equação (JB.17), entretanto não é sõ uma 
característica da palheta da vãlvula, mas sim um parâmetro que 
representa a combinação da resistência ao fluxo com o amorteci - 
mento do material. É utilizado na simulação como um parâmetro li­
vre, ou seja, seu valor é determinado em função do ajuste das de­
flexões experimental e simulada da palheta, como foi comentado an 
teriormente.
Para á vãlvula de sucção, figura 39, fez-se variar o 
coeficiente de amortecimento a.tê um valor máximo de 0,5, dez ve­
zes maior que o adotado na condição padrão, enquanto o valor mí­
nimo ficou em 0,01. Observa-se que as alterações no movimento da 

















































































Durapão de abertura da válvula (rad)
Figura 38 - Influência da espessura da palheta no movimento 
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riaçao do coeficiente de amortecimento, pouco foi alterada a am­
plitude do movimento, e a duração de abertura da válvula permane­
ceu praticamente constante.
Em contraste, a válvula de descarga (figura 40), sofreu 
influências mais significativas em relação ao coeficiente de amor 
tecimento, alterando tanto a amplitude do movimento como a dura­
ção de abertura, para variações entre 3 vêzes e a metade do amor­

















Duração de abertura da válvula (rad)
Figura 40 - Influência do coeficiente de amortecimento do 19 modo 
normal no movimento da palheta da válvula de descarga.
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4.5. INFLUÊNCIA DAS ÂREAS DOS ORIFlCIOS
DAS VÁLVULAS
O objetivo fundamental do assunto agora abordado é veri 
ficar o comportamento do compressor quando sujeito a diferentes 
áreas dos orifícios “das "válvulas de sucção e -descarga7 Para— isto ~ 
admitiram-se áreas dos orifícios reduzidas em 75,50 e 25% da área 
normal, sendo também admitidas áreas 25 e 50% maiores .;:.que as 
áreas normais dos orifícios. Devido â limitação do espaço ocupa­
do pelas válvulas, não é possível considerar orifícios maiores do 
que 50% além do orifício normal.
Sabe-se também que as áreas efetivas de força e de flu­
xo (figuras 17,18, 19 e 20) estão intimamente ligadas às dimen­
sões dos orifícios. Portanto, falando rigorosamente, as áreas efe 
tivas deveriam ser determinadas experimentalmente para cada área 
diferente de orifício. Como este procedimento implicaria numa de­
manda muito grande de tempo, adotou-se a simplificação de manter 
a mesma forma das curvas levantadas para o compressor padrão, e 
simplesmente corrigir o valor das áreas efetivas com os mesmos 
percentuais de alteração~da área dos -orifícios.
Observa-se para a válvula de sucção um sensível aumento 
da perda no fluxo de massa causado pela diferença de pressão atra 
vês das válvulas (ÀDpL), à medida que as áreas dos orifícios são 
diminuidas. Paralelamente a isto, ocorre um aumento da energia 
perdida através da válvula (ÉVgL)• Estes dois fatos podem ser
constatados na figura 41. O efeito total das variações das áreas 
dos orifícios de sucção sobre o compressor é traduzido pela efi­
ciência de desempenho (-Hp) como mostra a figura 42, onde também 
é possível identificar a contribuição particular das eficiências
129
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de energia (n ) e de fluxo de massa (n ) . De forma semelhante , e ma
porém com efeito bem menor, os resultados para a válvula de descar 
ga são mostrados nas figuras 43 e 44.
Da comparação entre as alterações promovidas nas duas 
válvulas/ conclui-se que os efeitos produzidos sobre o compressor 
são muito mais acentuados quando se tratam de mudanças nos orifí­
cios de sucção. Do termo m „ T, identificado como uma perda totalOP Jj
-sobre as duas válvulas, podemos concluir então que é formado pre­
dominantemente por uma perda na válvula de sucção.
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4.6. INFLUÊNCIA DAS ÂREAS EFETIVAS DE 
FLUXO E DE FORÇA
As áreas efetivas de fluxo e de força são introduzidas 
no programa de simulação através de curvas (obtidas experimental - 
mente), função do deslocamento da palheta em relação ao assento da 
válvula, e estão representadas nas figuras 17, 18, 19 e 20. A área 
efetiva de fluxo atua nas equações que definem o fluxo de massa 
através das válvulas (2.5.2 e 2.5.4), enquanto a área efetiva de 
força está presente nas equações dinâmicas das válvulas (2.6.1 e 
2.£.4).
Procurou-se estudar curvas de área efetiva acima e abai­
xo das curvas padrão, dentro da faixa de deflexões das válvulas ,
- 3
que nunca ultrapassa o valor de 1.10 m. Convem salientar que es­
tas novas curvas não foram obtidas experimentalmente, portanto não 
representam novos projetos de válvulas, desta forma no programa 
de simulação foram alterados somente os dados de entrada das cur­
vas de área efetiva, permanecendo constantes os demais parâme­
tros das válvulas.
4.6.1. Areas efetivas de fluxo
As novas formas de curvas utilizadas estão ilustradas 
nas figuras 45 e 46 e referem-se respectivamente ãs válvulas de 
sucção e descarga. A análise dos resultados pode ser feita utili­
zando-se da Tabela I (página 157).
Da comparação entre os resultados obtidos, observa-se 
que a influência sobre o desempenho do compressor é muito mais sig 




























Deslocamento da palheta ( 10* m)
Figura 45 - Curvas de ãrea efetiva de fluxo
para a válvula de sucção.
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-BDeslocamento da palheta (10 m)
Deslocamento da palheta {IÕ* m)
Figura 46 - Curvas de área efetiva de fluxo
para a válvula de descarga.
I ■
\ 1 ■
ra as curvas da válvula de descarga. 0 fluxo de massa (ma), por 
exemplo, no primeiro caso varia de 140%, enquanto no segundo esta 
variação não passa de 11,6%. Verifica-se também que as alterações 
introduzidas pelas curvas da condição de refluxo são bem menores 
do que para o fluxo normal, o que já era esperado, pois o tempo 
de duração do refluxo ê sensivelmente menor que o fluxo normal , 
além disso por ocorrer somente ao final da abertura da válvula, 
os deslocamentos da palheta são pequenos, levando â obtenção de 
baixos valores de área efetiva de refluxo.
As grandes variações no refluxo de massa em ambas as 
válvulas (^ BpsL e n^o influem decisivamente sobre o de­
sempenho do compressor, pois são pequenas em relação â perda glo­
bal do fluxo de massa. Já as perdas de energia nas válvulas (^ v sl 
e ÉXM r ) constituem parcelas significativas da perda total de ener­
gia e devem portanto ser observadas com cuidado.
Como são mais significativas as influências sobre o mo­
vimento da palheta da válvula de sucção, a figura 47 ilustra os 
diferentes movimentos desta válvula quando sujeita aos casos ex­



















































































4.6.2. ÃREAS EFETIVAS DE FORÇA
De forma análoga ao Item anterior as figuras 48 e 49 re­
presentam as curvas estudadas de área efetiva de força, e as al­
terações sobre as variáveis de funcionamento do compressor também 
estão listadas na Tabela I (página 156 ).
Observa-se que os efeitos globais sobre o desempenho do 
compressor provocados pelas diferentes curvas de áreas efetivas 
de força estudadas, são pequenos se comparados âs alterações devi­
do âs diferentes curvas de área efetiva de fluxo, isto pode ser 
demonstrado, por exemplo, pela eficiência de desempenho (n ) que 
variou de somente 15% para as curvas de área efetiva de força, e 
para diferentes curvas de área efetiva de fluxo esta variação che­
gou perto de 250%. Além disso, semelhantemente com o que ocorreu 
para as curvas de á r e a  efetiva de fluxo, verifica-se que as altera 
ções na sucção produzem variações mais intensas sobre o compres­
sor do que as alterações na descarga. As diferentes curvas de 
área efetiva de força para o refluxo, também neste caso não provo 
caram,mudanças sensíveis no desempenho do compressor.
Os movimentos da palheta de sucção quando sujeitos âs 
curvas 1 e 2 de área efetiva de força (figura 48) podem ser vis­
tos na figura 50.
140
Deslocamento da palheta ( 10 m)
-8Deslocamento da palheta (10 m)
Figura 48 - Curvas de área efetiva de força











Deslocamento da palheta "{lÓ*m)
- sDeslocamento da palheta (10 m)
Figura 4 9 - Curvas de área efetiva de força
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4.7. INFLUÊNCIA DO VOLUME MORTO
O efeito do volume morto pode ser observado na figura 
51, onde estão representadas as curvas de potência requerida e 
capacidade de refrigeração, esta última proveniente do produto en 
tre o fluxo de massa e a diferença de entalpia no evaporador. Co­
mo não ê alterada a condição de funcionamento do compressor esta 
diferença de entalpia permanece constante, consequentemente a ca­
pacidade de refrigeração espelha fielmente as variações no flu­
xo de massa. Tal artifício foi utilizado com o objetivo de ava­
liar comparativamente o efeito do volume morto sobre o consumo de 
energi:a e o fluxo de massa.
Verifica-se, pela figura 51, que tanto a capacidade de 
refrigeração, como a potência requerida decrescem com o aumento 
do volume morto. Tal fato tem a seguinte explicação: o acréscimo 
de volume morto permite que uma maior massa de gãs fique retida 
dentro do cilindro após o fechamento da válvula de descarga, di­
minuindo assim a quantidade de massa liberada, além disso a reex- 
pansão do gás residual dificulta a entrada de gãs para o cilindro 
durante o período de sucção. A queda da potência requerida deve- 
se ã menor quantidade de massa circulante, -pois-enquanto -a .potên­
cia necessária ã compressão permanece constante para qualquer vo­
lume morto, o gás residual devolve ao pistão na reexpansão a ener 
gia por ele gasta durante a, compressão, diminuindo assim o consu 
mo total de energia.
A eficiência de desempenho (n.^ ) também cai â medida que 
o volume morto aumenta, e isto pode ser comprovado pela figura 52, 
onde também aparece a perda no fluxo de massa causada pelo volume
144
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morto (mCyL) . A duração do tempo de abertura das válvulas é igua^ 
mente alterada em função do volume morto; por exemplo,quando este
“9 qvale 600.10 m a valvula de sucção permanece aberta por 1,428
—  9 3 ~  ~
rad, diminuindo-o ate 50.10 m a duraçao da sucção passa a ser 
de 3,220 rad. Na mesma faixa, a abertura da válvula de descarga 
varia entre 0,448 rad e 0,816 rad.
Pelos resultados apresentados é fácil concluir que se­
rão conseguidas maiores eficiências á medida q\ae x-eduza o vo-
—  9 3
lume morto. Imaginando, por exemplo, um volume morto de 1.10 m
—  **o fluxo de massa passaria a 14,7.10 kg/s e a eficiencia de de­
sempenho seria igual a 30,9%, representando assim um aumento de 
34% no fluxo de massa e 42% em rip> Entretanto reduções abaixo do 
volume morto utilizado no compressor padrão são bastante difíceis 
de serem obtidas devido âs limitações construtivas, como, por e- 




De forma análoga â abordagem do volume morto, a figura 
53 ilustra o efeito do superaquecimento sobre a capacidade de re­
frigeração e a potência requerida. Observa-se que com o aumento 
da temperatura da câmara de sucção ocorre uma sensível queda na 
capacidade de refrigeração (fluxo de massa), enquanto a potência 
requerida permanece praticamente constante, confirmando a teoria 
apresentada em 2.7.3. Para uma faixa de temperaturas na câmara de 
sucção compreendida entre 350 e 430 K, correspondendo a uma di­
minuição e um acréscimo de 40 K em relação â temperatura padrão 
da câmara (392 K) , o fluxo de maissa foi alterado em 19%, enquanto 
a variação no consumo de energia não passou de 2%.
A perda no fluxo de massa devido ao superaquecimento 
(nw,) i para a mesma faixa de temperaturas, está representada naxi-Li
figura 54, onde também é possível observar o comportamento da
eficiência de desempenho (ri ) . Comprovou-se também que o movimen
P
to das válvulas (duração da abertura e amplitude das deflexões) 
não sofreu alterações significativas neste caso.
Admitindo o funcionamento do compressor sem qualquer su 
peraquecimento na sucção, o que representa a temperatura da câma­
ra igual â temperatura na entrada do corpo, seria atingida uma 
eficiência de desempenho de 36% e o fluxo de massa seria de
— * ~
14,5.10 kg/s, correspondendo a uma elevaçao de 65% em n e de
P
31%"no fluxo de massa.
4.8. INFLUÊNCIA DO SUPERAQUECIMENTO NA SUCÇÃO
148


















































( s / 6 j| o i  * )  o çáons  u u  o j u s w p »  nbDJ#dns  jod D p j # d


























































A folga entre o pistão e o cilindro é responsável por 
duas perdas distintas. Uma delas reduz o fluxo de massa do com­
pressor, e é causada pelo vazamento do gás contido no cilindro pa 
ra o ambiente do corpo do compressor (rô^ ) outra acarreta um au 
mento da potência requerida em virtude do atrito provocado pelo 
movimento do pistão em relação ao cilindro (ÈCpL). Estes fatos po 
dem ser comprovados pela figura 55, onde a curva em traço contí­
nuo representa a potência perdida, e a curva tracejada indica o 
vazamento de gás. É fácil observar que para pequenas folgas predo 
mina a perda por atrito, enquanto nas grandes folgas o domínio é 
do vazamento. Na faixa de folga diametral compreendida entre 1 e 
25ym a perda por atrito contribui com 2,9 a 38,9% da perda to­
tal de energia. Nesta mesma faixa o vazamento de gás é responsa - 
vel por perdas de 0 a 15,6% da perda total no fluxo de massa.
O efeito conjunto destas duas perdas pode ser observado 
através da eficiência de desempenho Oi )/ cuja variação em função 
da folga pistão/cilindro ê apresentada na figura 56. Verifica-se 
por esta figura que existe uma folga diametral ótima, em torno de 
llym, que fornece uma eficiência-de desempenho-máxima de 2-2,2%.
4.9. INFLUÊNCIA DA FOLGA PISTÃO/CILINDRO
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A Tabela I apresenta o resumo das influências analisa.:-. 
das sobre o funcionamento do compressor, identificando as varias 
contribuições das perdas de massa e energia, eficiência de desem­
penho e EER.
As variáveis de funcionamento do compressor colocadas 
na Tabela I estão abaixo listadas:
- Razão de eficiências de energia (EER)
- Eficiência de desempenho (n )
ir
- Eficiência de energia (ri )
- Eficiência de fluxo de massa (nma)
- Perda devido ao superaquecimento na sucção (AHL)
- Perda devido ao volume morto (rôCVL)
- Perdas nos orifícios das válvulas (mDpL)
- Perda por vazamento (AL )^
- Perda por refluxo na válvula de sucção (™BFsL)
- Perda por refluxo na válvula de descarga (ABF(jL)
- Fluxo de massa (m )a
- Capacidade de refrigeração (O0)
- Potência consumida (E. )m
- Perda de potência no motor elétrico (ÊML)
4.10. RESUMO DAS INFLUÊNCIAS ANALISADAS
 ^ * \
- Perda mecanica e^ fl
- Perda durante a sucção e compressão (ÈgCL)
- Perda nâ válvula de sucção (ÊVsL)
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A partir dos objetivos inicialmente traçados para este 
trabalho, é possível citar os seguintes itens alcançados:
1) Utilizou-se um modelo de simulação númerica |13| 
para representar o funcionamento de um compressor hermético alter 
nativo de refrigeração, com características semelhantes aos com­
pressores normais de produção em série. Foi também incorporado ao 
modelo de simulação o efeito dos batentes das válvulas [061 / vis­
to que exercem um papel importante sobre a movimentação das palhe 
tas, principalmente com relação à válvula de sucção. Além disso, 
admitiu-se ainda o vazamento de gás refrigerante através da folga 
radial pistão/cilindro | 05 | .
2) Identificou-se de forma qualitativa e quantitativa os 
diferentes mecanismos de perdas que afetam o desempenho do com­
pressor, cuja eficiência global foi avaliada através do índice de 
nominado "eficiência de desempenho (rip) " | 08 | .
31 Alguns dos resultados mais significativos produzidos 
pela simulação., ..como pressão no interior do cilindro e deslocamen 
tos das palhetas, foram comparados a valores experimentais, obje­
tivando assim avaliar a precisão dos resultados obtidos pelo pro­
grama de simula,ção em relação aos processos reais.
4) Procedeu-se uma série de altera,ções dos principais pa 
râmetros construtivos, bem como de funcionamento do compressor. 
Os resultados obtidos com estes ensaios permitiram identificar a
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influência particular de cada parâmetro sobre o desempenho do com 
pressor.
5.2. LIMITAÇÕES
E reconhecido que este trabalho apresenta certas limi­
tações, como indicado abaixo:
1) O programa de simulação requer o conhecimento de uma 
série de dados experimentais relativos ao compressor simulado. Al­
guns destes dados são trabalhosos de serem obtidos, como é o caso 
dos experimentos de área efetiva de fluxo e de força. Enquanto ijs 
so, outros experimentos como-os modos-normais e frequências natu­
rais de vibração das válvulas, além de trabalhosos mostraram-se 
de difícil obtenção, apresentando alguns resultados pouco confiá­
veis. Grande parte destas dificuldades deve-se ãs pequenas dimen-...
sões das palhetas das válvulas. Estes fatos aqui relatados são, 
sem dúvida alguma, o maior obstáculo à utilização do programa de 
simulação de forma, simples e rápida para diferentes modelos . de 
compressores.
2) A não consideração da pulsação dos gases â entrada e 
saída do cilindro levou a algumas distorções dos valores calcula­
dos de pressão no cilindro e deflexões das palhetas das válvulas, 
quando comparados com resultados experimentais..
3) A utilização de um índice politrópico médio (n) ao 
longo de todo o ciclo, em substituição a .um modelo completo da 
transferência de calor, dificulta a análise detalhada dos proces­
sos de perda de energia ocorridos durante o funcionamento do com­
pressor.
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4) O assunto coberto por este trabalho é bastante am­
plo, de tal forma que procurou-se sempre por alternativas que’le­
vassem a uma simplificação dos problemas abordados, em vez de se­
guir com um aprofundamento teórico em alguma área específica. É 
o caso, por exemplo, de considerar constantes o rendimento do mo­
tor elétrico ( rimot) e as perdas de energia nos mancais (ÊBL) , ou 
ainda deixar de individualizar para cada válvula a perda de fluxo 
de massa causada pelas restrições dos orifícios CApp^)•
5) Quando do ensaio em diferentes condições de funciona 
mento, ou ainda quando promove-se alteração de qualquer parâmetro 
do compressor, é necessário tomar muito cuidado em relação ãs mu­
danças dos dados de entrada, ajustando-os adequadamente à _ nova 
condição, de forma a obter o efeito desejado. Isto ocorre, por 
exemplo, quando reduz-se a área dos orifícios das válvulas, o que 
vem a implicar em novos valores das áreas efetivas de fluxo e de 
força.
5.3. CONCLUSÕES
Algumas das importantes conclusões obtidas a partir dejs 
te trabalho estão relacionadas abaixo. Suas aplicações são impor­
tantes no desenvolvimento do compressor já existente, ou então po 
dem auxiliar e direcionar o projeto de novos compressores.
1) De uma forma geral os resultados gerados pelo progra 
ma de simulação para pressão do gás no interior do cilindro e mo­
vimentos das palhetas das válvulas, -quando comparados com resulta 
dos experimentais puderam ser considerados satisfatórios. Além
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disso o fluxo de massa e o consumo de potência calculados pela si 
mulação para diferentes condições de sucção, concordaram muito 
bem com os dados de catálogo fornecidos pelo fabricante.
2) O índice "eficiência de desempenho" mostrou-se bas­
tante ütil na avaliação total do compressor, substituindo com van 
tagens outros índices tradicionais como COP e EER, poi-s ao con­
trário destes dois, a eficiência de desempenho não leva em conta 
a influência do sistema onde opera o compressor. Além disso a efi 
ciência de desempenho pode ser decomposta em duas parcelas que
são as eficiências de energia (n ) e de fluxo de massa (n ) per-3 e ma
mitindo, quando necessário, analisar a contribuição singular de 
cada uma sobre o desempenho global.
3) A modelação do movimento das palhetas , admitidas pe­
la simulação como lâminas flexíveis ê bastante propícia ao desen­
volvimento de estudos na área de análise de tensões da palheta.
4) Três perdas de fluxo de massa destacaram-se no com­
pressor padrão quando operando sob as condições de testes pré-fi- 
xadas. Enumeradas em ordem de grandeza foram: perda por superaque 
cimento na sucção, perda por volume morto, e perda nos orifícios 
das válvulas. Já a perda devido ao vazamento foi reduzida, enquan 
to as perdas causadas por refluxo em ambas as válvulas, também 
mostraram-se pequenas, e pouco contribuíram para o total de per­
das .
5) A perda. no motor elétrico constituiu-se geralmente 
na maior fonte de perda de energia. Também foram consideráveis as 
perdas mecânica, e na sucção e compressão, sendo ambas da iresma .ordem de 
grandeza. Menores, mas nem por isso desprezíveis, foram as per­
das de energia nas válvulas, principalmente na de sucção.
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6) Verificou-se claramente que a influência, da válvula 
de sucção sobre o desempenho do compressor ê muito mais signigica 
tiva do que a válvula de descarga. Tal fato pôde ser : comprovado 
quando de alterações nas ãreas dos orifícios das válvulas, ou ain 
da nos casos de diferentes curvas de ãreas efetivas de fluxo e de 
força.
7) Foi possível perceber a contribuição individual de 
diferentes variáveis características das válvulas, como frequên­
cia natural, espessura e modo normal de vibração. Tais resultados 
podem ajudar a direcionar o projeto de novas válvulas.
8) 0 parâmetro denominado "coeficiente de amortecimento 
(Ç)", utilizado na simulação como uma variável livre em pouco al­
tera o movimento da palheta/ desta forma ê possível afirmar-se que 
as deflexões das palhetas ficam definidas a partir dos dados cita 
dos no item anterior, que foram obtidos experimentalmente.
9) O superaquecimento do gás de sucção constitui-se nu­
ma importante fonte de redução da eficiência de desempenho. Ficou 
demonstrado que o aumento da temperatura do gás na câmara de suc­
ção provoca queda do fluxo de massa, enquanto a potência consumi­
da pelo compressor permanece constante.
10) A perda devida ao volume morto diminui significativa 
mente o fluxo de massa do compressor, provocando ao mesmo tempo 
redução no consumo de potência, de maneira que o efeito global so 
bre o compressor está em reduzir a eficiência de desempenho.
11) A folga radial pistão/cilindro atua distintamente so 
bre .o fluxo de massa e a potência consumida, o que leva â exis - 
tência de uma folga õtima que fornece uma eficiência de desempe­
nho máxima sob tal condição.
166
5.4. SUGESTÕES
O programa de simulação objetiva representar, através 
de uma série de equações, diferentes processos reais que ocorrem 
durante o funcionamento do compressor. A operação destas equações 
envolve portanto uma série de suposições e simplificações, conse­
quentemente o programa de simulação estará sempre aberto para re­
ceber implementos e sofisticações que visem aproximar os resulta­
dos numéricos dos processos reais. No atual estado de desenvolvi­
mento desta simulação ê possível então enumerar as seguintes su­
gestões :
1) Desenvolver uma formulação que permita a obtenção a- 
nalítica dos modos normais e frequências naturais de vibração das 
palhetas- Enquanto isto não for feito, seria útil, pelo menos, so 
fisticar o sistema de medição utilizado, visando obter maior con­
fiabilidade dos resultados, além de possibilitar um aumento no 
número de modos utilizados pelo programa, requisito este impres­
cindível à análise de tensões nas válvulas.
2) Incluir os efeitos de pulsação dos gases no compres­
sor. Espera-se assim melhorar sensivelmente as representações da 
pressão no interior do cilindro, bem como do movimento das válvu­
las .
3) Modelar os processos de transferência de calor que 
ocorrem dentro do compressor, com a finalidade de detalhar o meca 
nismo das perdas de energia. Este procedimento também tornaria 
viável o cálculo da pressão no cilindro através da temperatura, do 
gás, substituindo assim o uso do índice politrõpico (n). Sua apLi 
cação se estenderia inclusive à área das perdas mecânicas, desde
que os estados do õleo lubrificante e do gás refrigerante depen­
dem altamente de suas temperaturas.
4) Os resultados da simulação quando foi variada,a área 
dos orifícios das válvulas leva a concluir que a perda no fluxo 
de massa causada por estes orifícios influi significativamente na 
taxa de fluxo de massa. Seria portanto interessante -desenvolver 
um estudo visando obter a contribuição de cada válvula na perda 
total.
5) Após a comparação dos resultados experimentais com 
a simulação para o caso de diferentes razões de compressão, ficou 
evidente a necessidade de considerar a perda de carga nos cami­
nhos percorridos pelo gás dentro do compressor. Esta perda torna- 
se significativa para elevados fluxos de massa e deve ocorrer prin 
cipalmente no lado de alta pressão.
6) Como a perda de energia no motor elétrico ,ê-acentua­
da, não deixa de ser válida a tentativa de definix diferentes ren 
dimentos para o motor em função das variações da temperatura do 
ambiente do corpo, como também quando solicitado em diferentes 
faixas de torqúe.
7) A exemplo do que foi feito com a perda de potência 
no atrito pistão/cilindro, seria útil individualizar e calcular, 
passo a passo, durante a simulação, as perdas mecânicas provoca - 
das pelos mancais. Tal procedimento permitiria obter uma perda mê 
dia individual em cada componente mecânico, possibilitando assim 
identificar as perdas mais danosas e estudá-las a fim de reduzi- 
las ao mínimo possível através de diferentes projetos.
8) Finalmente, um estudo com o objetivo de usar a efi­
ciência de desempenho como uma função a ser otimizada dentro do
167
168
programa de simulação, através da variação simultânea de um oco.n- 
:j.unto de dados de entrada poderia ser um empreendimento iinteres- 
sante e recompensador.
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As suposições feitas na dedução das equações do fluxo 
de massa são as seguintes:
1) Fluxo unidimensional isentrõpico (n = k)
2) As equações do fluxo permanente podem ser aplicadas 
para calcular um valor instantâneo que está acontecendo .durante 
um fluxo não-permanente.
3) As condições a montante da válvula podem ser conside 
radas como condições de estagnação.
4) O coeficiente de fluxo para regime permanente é o 
mesmo para um fluxo não-pemanente ou para condições dinâmicas.
5) Os coeficientes de fluxo não são os mesmos para flu­
xo normal e fluxo reverso.
6) A válvula aberta, não importa qual seja a configura­
ção, pode ser tratada instantaneamente como um orifício simples, 
com uma certa área efetiva da secção de passagem, ilustrado na fi. 
fura 57.
1. EQUAÇÕES DO FLUXO DE MASSA ATRAVÉS DAS VÁLVULAS
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Figura 57 - Orifício equivalente. Figura 58 - Escoamento atra
vés de orifício.
A equação para regime permanente, através do sistema de 
válvulas, ê deduzida a seguir baseando-se na figura 58 e com a no 
menclatura abaixo:
pd = pressão a jusante da válvula |Pa|
pu
= pressão a montante da válvula |Pa-,|
Av = área efetiva de fluxo [m2|
k - relação entre calores específicos (C /C )
R - constante do gãs )J/kg K |
Tu
- temperatura a montante da válvula |k |
Td
= temperatura a jusante da válvula |k ]
M = número de Mach
V velocidade do fluido |m/s|
h = entalpia |j/kg |
174
h = entalpia de estagnação |j/kg|u
hv = entalpia na passagem ]j/kg|
r = razão entre P, e P (P,/P )< d u a u
r = P,/P para M = 1 no orifício (fluxo crítico) c a u
Da 1— Lei da Termodinâmica, e considerando as condições 
de estagnação a montante, tem-se:
V2h = h + —  (a .d
u 2
Para um gás perfeito tem-se:
h - h = C (T - T) - CA. 2)u p u
C
k = — 2- (A.3)
Cv
R = C - C (A.4)
P v
então, eliminando das .equações CA.3) _e CA.4) obtém-.se
C = — k— - R (A- 5)
p k- 1
Eliminando - h das equações (A.1) e (A.2) resulta
C CT - T) = (A. 6)
P u 2
Substituindo C na equação CA.5) vem 
P
-R-. CT - t ) = Ca . 7)
k - 1 u 2
Para um gãs ideal, a velocidade do som é dada por:
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C. ■= l/k R t ' (A. 8)
0 número de Mach ê então, a partir das equações (A.7) e (A.8) da­
do por:
M = —  =  : l /  -  1)1 (A*9)
Para um processo adiabãtico reversível através de orifícios, con­
siderando gãs ideal, tem-se
P = constante (A.10)k
• P
e, ainda para um gãs ideal
P = p R T (A.11)
pode-se escrever então que
H = (_JL) k (A.12)
Substituindo a equação (A.12) na equação (A.9) vem que
k-1 
P k
M = 1/--—  í (— ) - 1 } (A.13)
k - 1  P
O fluxo de massa através do orifício é dado por
onde
m = p A V (A.14)v rv v v
V = M C (A.15)
v v v








p = — -- •' (A.17)
v . R Tv
P
p = — —  (A.18)u R Tu
e ainda, a partir da equação (A. 10), obtém-se
k P




P = (— — ) (— ) (A. 20)
R T P 
u u
Substituindo a equação (A.20) na equação (A.16) tem-se
1
P A P k _ _______ / P ■
tr  r ~  I /  U » k
m = - y— ^ (— ) ]/ k R T ' J  2 { ( -H-) k - 1 }
- r tu pu v  v v - n  pv
(A.21)
da equação (A.12) pode-se tirar que -
P ~  , (A. 22)
T = T (-*-) k
V U P u
Substituindo a equação (A.22) na equação (A.21) chega-se a
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■ lk - 1“  1
P A P ^ / . . P / 9 k
A = - ü - V ( - X - ) k l / k R T  C - L ) ^  ] / ~  Í C - ^ )  - 1 }
V R Tu Pu U Pu *-1 Pv
(A.23)
Rearranjando convenientemente' a equação v(a .23) produz-se
k+1
m = A P 1/ " ■ /
V V U (k-1) R T P Pu u u
Esta equação é válida quando V<C, fluxo subcrítico, ou quando
P P .. { h  25 )
P Pu u
Para o fluxo crítico, fazendo M=1 na equação (A.13) obtém-se
p k-1 crit _  ^ 2 _ r (A.26)
P k + 1  cu
Para; ambos os fluxos, crítico e subcrítico, é suposto que
p =P . A relação crítica de oressões "r " é constante para um da- d v v - c
do valor de "k", e o fluxo ê sônico (V > C) para relações de press 
são menores que a relação crítica. 0 fluxo de massa para tal con­
dição ê:
.2 • k+1
m = P A ]/---- 2k-^  ]/ r k . - r _ k (A. 27.)
vcrit U V (k-1) R T cu
Para condicões normais, ou seja V < C, fluxo sub-sônico, tem-se
As equações (A.27) e (A.29) são as variações gerais pa­
ra o fluxo de massa nas condições crítica e sub-crítica respecti­
vamente. Ê importante notar que a área efetiva de fluxo (Av) é um 
valor necessariamente obtido empiricamente para cada modelo. Es­
tes valores são obtidos como funções do deslocamento das palhetas 
das válvulas.
As equações (A.27) e (A.29) podem ser aplicadas tanto 
para a válvula de sucção como para a válvula de descarga, conside 
rando em ambos os casos a possibilidade de fluxo reverso.
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2. EQUAÇÃO 'DINÂMICA DAS VÁLVULAS
Na dedução da equação do movimento de válvulas do tipo 
palheta, admite-se inicialmente uma válvula de placa rígida, com 
massa M, e suportada por molas, cuja constante efetiva de mola 
ê K. Os subscritos s e d na figura 59 referem-se às válvu­
las de sucção e descarga respectivamente. Entretanto a dedução 
da equação será feita sem estes subscritos já que■os princípios 
básicos são comuns a ambas.
Figura 59 - válvulas com um grau de liberdade.
180
O amortecimento presente nas válvulas reais é causado 
por uma combinação da resistência do fluxo e do amortecimento do 
material, podendo ser expresso por fatores equivalentes de amor 
tecimento viscoso C, que são estimados e ajustados durante a 
simulação.
Utilizando o diagrama do corpo livre ilustrado na figu­
ra 60 a equação do movimento fica
ou
- K W  (t) - C W(t) + F (t) = M W (t)











= deslocamento da válvula |m|
= velocidade da válvula |m/s|
= aceleração da válvula |m/s2|
= massa da válvula |kg|
= constante da mola |N/m|
= amortecimento efetivo |Ns/m|
= força de levantamento da válvula |n |
| c vv 
J,
w (t J 
w(tl
•7773 F (ti. [TTTT-
Figura 60 - Diagrama do corpo livre da vâ,lvula~para um grau de 
liberdade.
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A equação (B.l) também pode ser escrita como segue
WCt) + 2 £ too' WCtJ + QJq W(t) = (B -3>
onde
w = ]/ — ', frequência natural
0 M
C£ = ------ , coeficiente de amortecimento
2 M w0
O problema torna-se mais complicado caso as válvulas 
não sejam sistemas com um grau de liberdade, mas sim palhetas fie 
xíveis com infinitos graus de liberdade. Nestes casos as palhetas 
da válvula devem ser tratadas como hastes flexíveis ou lâmimas.Na 
sequência ê deduzida a equação para o caso mais geral, isto é,uma 
palheta do tipo lâmina.
A equação do movimento de uma válvula do tipo palheta, 
inicia com a equação da curva elástica para a placa.
DV1* W(x,y,t) + ph W(x.vy.,t) = P(x,y,t) (B.4)
onde V1* ê o operador biharmônico 8 * 2 S1* 8 *
3x“ 8x2 9y2 3y14
E • li ^  *- ~D = -- :------ / rigidez â flexão da placa |Nm|
12 (1 -v)
h = espessura da placa |m|
E = módulo de Young |N/m2|
v = mõdulo de Poisson
p = densidade do material |kg/m3|
P(x,y,t) = pressão no local x,y e no tempo t |Pa|
W(x,y,t) = deflexão transversal da placa no local x,y e no tem 
po t |m|
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A solução W(x,y,t) da equação (B.4) toma a forma:
W(x,y,t) = <J> (x/y) q (t) + 4> (x,y) q (t) + ... 1 1  2 2
oo
( B . 5 )
W(x,y,t) = Z (j) (x/y) q (t),  rm wum= 1
onde
cj>m (x,y) = modos normais de vibração
q^ít) = coordenadas generalizadas ou fatores de parti­
cipação modal.
Utiliza-se os modos normais como base para a expansão 
das séries, visto que estes modos normais satisfazem às condições 
de contorno.
Substituindo a equação (B.5) na equação (B.4) obtêm-se
,,D E q (t) -V1* 4> (x,y) + ph E q (t) $ (x,y) = P(x,y,t) (B.6)
m=l m m=l m
A equação que dá o movimento da placa livre (p(x,y,t)= Ò )
DVl+W(x,y,t) + p .h W(x,y,t) = 0 (B.7)
Uma solução da equação (B.7), para um determinado modo
de vibração é (x,y), cuja frequência natural ê w e tem amplitudem m
A^, pode ser dada por
W (x,y,t) = A_ (J) (x,y) sen m t (B.8)m m m m
Em termos matemáticos a equação (B.8) ê uma solução par 
ticular da equação homogênea associada â equação diferencial(B.4). 
Substituindo a equação (B.8) na equação (B.7) produz-se
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DV“<j> (x,y) = p h 0) <J) (x,y) (B.9)rm J m m
Substituindo a equação (B.9) na equação (B.6) elimina-
se o operador biharmônico V1*.
p h ?, -q^ ít) <j> (x,y) + ph I q_ (t) w2 <j> (x,y) = P(x,y,t) (B.10) 
K m=l - m Tm J ^ 2. m m m
As funções <p (x,y) são linearmente independentes, logo
0, m í  n
// <J> (x,y) <1> (*/Y) dS = { (B.ll)
//g^íx/y) dS / m=n
onde
S = superfície da válvula |m2|
Multiplicando ambos os lados da equação (B.10) por
4>n (x,y) e integrando sobre a superfície da válvula
p h Z. q (t) //.<)>(x,y) (x,y)- dS +..P h Z w? q--(t). f f < p (x,y)-<|>,^ x1fy).dS-^ 
S  111 n  111 Tn b  m n
f f  (f) (x,y) P (x,y, t) dS (B.12)
S n
Aplicando a propriedade da ortogonalidade
P h qm (t) //g^íx^) dS + p h •r/s <í>m (x,Y) dS =
f f  (|) (x,y) P(x,y,t) dS (B.13)S n
Rearranj ando
P(x,y,t)dS
q (t) + ü)2 q (t) = ---2-^------------------ (B. 14)
m m m p h / / j M x , y ) d SS m
Comparando-se a equação (B.14) com a equação para siste
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mas com 1 grau de liberdade, a exemplo da equação CB.3), 
então
p h f-fr, è2 (x,y) dS = M , massa generalizada (B.15)'S Tm m
f f  * (x,y) P(x,y,t) dS = F (t), força generalizada (B.16) 
S m
Ê conveniente ainda incluir um coeficiente de amorteci­
mento global, e a equação CB.14) fica
(x/Y) P(x,y,t) dS 
--§_m--- - --------- ---- (b ,17)
p h // _cf)2 Cx,y) dS S m
Existe uma infinidade de equações como a equação (B.17) 
para m=l,2,. . . No programa de simulação foram utilizados os 
dois primeiros modos normais de vibração.
Cada equação modal requer duas condições iniciais que 
são determinadas para o deslocamento e a velocidade no instante 
t=t0 . Por exemplo, se a válvula parte do repouso
W(x,y,t0) gm (t o ^ = 0
(B. 18)
W(x,y,tQ) ->• <3 ^ 0  > = 0
A solução da equação (B.17) requer o conhecimento da 
força que atua sobre a palheta da válvula. Estas forças de escoa­
mento resultam da diferença de pressão e do fluxo de massa atra­
vés da válvula. Uma previsão teórica destas forças é difícil ape­
sar de existirem algumas tentativas promissoras neste sentido. Po 
rém a força pode ser obtida por uma expressão da seguinte forma
■ F(t) = B(W) AP(t) (B. 19)
onde
q (t) + 2 E u r ct (t) + w2 cr (t) = ^m  Tn m m  m m
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F(t) = força resultante sobre a palheta da válvula |n | 
B (w) = área efetiva de ação da força |m2|
Ap(t) = diferença de pressão através da válvula |pa|
A área efetiva de força B (w) é determinada considerando
se deslocamentos da palheta paralelos ao assento da válvula, con­
forme indica a figura 61.A d-eterminação destas áreas efetivas de 
força ,.B((W (x^yj ) , em função do deslocamento da palheta, é feita 
experimentalmente.
Como exemplo, seja a válvula de palheta que cobre somen 
te um orifício, conforme a figura 62.
Para a solução da equação (B.17) precisa-se determinar
P(x,y ,t) AAj = B (W(x,y) ) Ap (t) (B.20)
Assim, para a localização (xx , y 1 ), vem que
Substituindo a equação (B.20) na equação (B.21)
f f  é (x,y) P (x ,y, t) dS = <J) (x ,ÿ ) B(w(x ,y )) AP(t) (B. 22)
g  lu  m  1 1 1 1
A equação do movimento toma a seguinte forma
q (t) + 2 Ç œ q (t) + w2 q (t) = ^m - m m - m m ^m
^ ( X !  , y i  ) B ( w ( X j  , y j ) )  Ap(t)
p h //s <t>^(x 'Y) ds
(B.23)
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W ( X lt Y; )
Figura 61 - Equivalência da área de atuação da força.
V//777//////A
W ( X í , Y ; )
- ----------- x , --------------- --
v’ A 'N\\1  c \
í
J s * -
/
A  A ,
Y
W(X,  Y, )
HSlZZ
f
Figura 62 - Válvula de um orifício.
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Generalizando a expressão (Bs. 23) para o caso de cònside 
rar-se k orifícios como a figura 63 , a equação fica então
■ % (t )  + 2 5m "m <y t )  + <  V «  =
onde
JC
APCt) 2 cbCx. ,y.) B(WCx.,y.)) A A
.XU -i- -L X  ’.'i JL JL
Ap h / ds
(B.24)
i = indicação do elemento de área do orifício 
Aa  ^= área do orifício i |m2|
= área total dos orifícios |m:
Figura 63 - Exemplo de um orifício múltiplo (k=6)
A ãrea da, palheta da válvula também pode ser subdividi­
da em áreas elementares, e o denominador do lado direito da equa­
ção CB.221 pode ficar assim
a
A p h. // .<f>2 (x,yl d3 — A p h E <p2 C x . , y . ) AA. (B.25)
S m * K j=l m 3 3 D
onde
l = número de áreas elementares da palheta
j = indicação do elemento de área da palheta 
AA. = área do elemento j da palheta |m21
Finalmente, a equação do movimento da palheta toma 
tão a seguinte forma:
k
Ap (t)
.+ 2 ^  o.m <^ (t> + «£ qjt)
 E <j> (x.,y.) B(W(x. ,y.)) A A. 
i=l m i . i i. i
A p h Z é (x . ,y • ) AA. 






3. MÉTODO DE RUNGE-KUTTA
A apresentação do método é feita inicialmente para uma 
equação diferencial de primeira ordem, como por exemplo a equação 
da massa no cilindro.
m = fi(t,m) (C.1)
com a condição inicial
mCt = 0) = m„ (C. 2)
Obtém-se. com o método de Runge-Kutta, de quarta ordem, 
as seguintes soluções
m = m + - i - (k,+- 2k2+ 2k3+ kj  (C.3)n+1 n 6 1 3 *
onde
kx = At fx (t ,m )1 1 n n
k2 = At f! (t + At/2, m + k x/2)
n n (C.4)
k3 = At fj (t + At/2, m + k2/2) j 1 n n
ki» = At f2 (tn + At, mn + k3)
Depois de ter transcorrido At (tj = At), a solução apõs 
este primeiro intervalo ê:
m, = m n + — ~  (kj+ 2k2+ 2k3+ k^) (C.5)
0 6
onde
ka = At fj CO,m0)
k 2 = At fi (At/2, mo + ki/2)
k 3 = At fi CAt/2, m Q + k 2/2)




Para o segundo intervalo (t2 = 2A:t), a solução é
onde
m 2 = mi + -g- Cka + 2k2 •+ 2k3 + kij
ki = At fj CAt,mi)
k 2 = At fi (3At/2, ruj + kj/2)
k 3 = At fi C3At/2, m a + k 2/2)
ki, = At fj (2At, mj + k3)
(C. 7 )
(C. 8)
Para o terceiro intervalo (t3 = 3At), tem-se
m 3 = m2 + + 2^2 + 2k3 + ki*)D
e cbtém-se a figura 64.
(C.9)
Figura 64 - Solução da equação diferencial de primeira ordem.
Agora, considerando uma equação diferencial de segunda 
ordem como = as equações que definem os--fatores ode par ti c ip aç ão-ino'
dal das válvulas (q ), tem-sem
*q* + aq + bq = L(.t,q,q) (C. 10)
O método de Runge-Kutta pode somente manipular com equa 
ções diferenciais de primeira ordem. Assim, definindo
q = S (C.11)
a equação (C.10) torna-se
S + aS + bq = L(t,q,S)
ou
S = L(t,q,S) - aS - bq (C.12)
Tem-se assim a equação diferencial de segunda ordem 
(C.10) substituída por duas equações diferenciais de primeira or­
dem, (C.11) e (C.12). Segue-se então
q = fi (t,q,S) (C.13)
j§ = f2. tt,q,S) (C.14)
com as condições iniciais
qCt=0) = a (C. 15)~o
S(t=0) = S (C.16)o
Obtém-se, com o método de Runge-Kutta, as seguintes so­
luções
<5n+1 = + X  (ki + 2k2 + 2k3 + k„) (C.17)




k j = At íi (tn / q / s ) ^n n
k2 = At fa (tn + At/2, qn + kj/2, Sn + £j/2)
k 3 = At (tn + At/2, qn + k2/2, S + n £2/2)
k ï» = At + At, qn + k 3' s 3 n + £3)
Hy = At f2 (tn , qn , Sn)
£2 = At f2 (t + At/2, qn + kj/2, S + itj/2) ■ •
(C.20)
■ ■ = At f, (t + At/2, q + k 2/2, + £2/2)0 * n n . n
= At f2 (tn + At, qn + k 3, Sn + £3)
Portanto, para o exemplo, onde
fj (t,q ,S) = S (C.21)
f2 (t,q,S) = L(t,q,S) - aS - bq (C.22)
At Sn
At (S £j/2) ' ; :
n (C.23)
At (Sn + £2/2)
At (S > £,) -
. . n  ■ ■ ' ■ ' . ' •
At {L(t + At/2, q + k,/2, S + 1 / 2 ) -  (C.24) n n 1 n 1
Obtém-se
k2 = 
^ 3 = 
k l» -
a(Sn + £ j /2 ) - b,(qn + kx/2) }
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% 3 =  At (L(.tn + At/2, qn + k2/2, Sn + % J 2 )
a(S^ + l 2/ 2 ) - b(qn + k /2)}
n n (C.24)
= At {L(.tn + At, qn + k3 , Sn +' £3 )- a(Sn + £3)-
b(qn + k3) }
Assim, com as condições iniciais
q = 0 . - ' (C.25)
0
S0 = 0 (C.26)
obtém-se como solução, depoit/ do primeiro intervalo de tempo 
At, "(11= At)
qj =. 0 + (kj + 2k2. + 2k3 + kj (C.27)
Sj = 0 + ’ Uj+ 2£z + 2£3 + (C. 28)
onde
ki = 0
k2 = At ü , / 2
(C.29)
k3 = At- l 2/ 2 . . .
k^ = At £3
5,! = At L (0 , 0 , 0)
' \. 
i z = At { L(At/2, 0, l í / 2 ) - a£j/2 }
(C.30)
= At { L(At/2, k 2/2, l z/ 2 )  -  a l 2/ 2 - b k^/2 }
£i* = At { L At, k 3, &3) - aí., - b k , }
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Verifica-se então que o sistema de equações ini­
cialmente proposto com sete equações, sendo quatro equações de 
segunda'ordem, é substituido por um sistema de onze equações 
de primeira ordem, que poderã ser resolvido pelo método Runge- 
Kutta.
